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RÉSUMÉ              
La piscine fait partie des établissements publics les plus fréquentés dans notre société. En effet, 
il ne s’agit pas uniquement d’un lieu de pratique d'activités physiques, mais également un espace 
de détente, de jeu, d’éducation et de lien familial. Il est de toute évidence essentiel, de fournir 
un environnement intérieur confortable et sain pour ses occupants. Cependant, en raison de sa 
dimension, son besoin excessif en énergie et la complexité des phénomènes physiques évoluant 
à l’intérieur, il est difficile de parvenir à un équilibre optimum entre : qualité de l’air intérieur, 
confort thermique des occupants et efficacité énergique du bâtiment. Il faut pour cela, parvenir 
à une description des mécanismes qui façonnent la structure de l’écoulement de l’air par une 
analyse profonde de ces phénomènes qui sont à l'origine des transferts de chaleur et de masse 
mis en jeu à l’intérieur.  
Ainsi, l’objectif visé de cette thèse est de présenter une étude numérique thermo aéraulique, par 
CFD en régime stationnaire et transitoire, qui permet d’évaluer le comportement dynamique, 
thermique et thermodynamique des différents phénomènes physiques qui évoluent à l’intérieur 
de la piscine intérieure semi-olympique de l’université Bishop’s (Sherbrooke, Canada) afin 
d’améliorer la qualité de l’air intérieur et le confort thermique ainsi que son rendement 
énergétique. Les simulations sont réalisées avec le logiciel libre OpenFOAM en utilisant une 
approche RANS. 
Une étude thermo-aéraulique par CFD a d’abord été réalisée sur une cavité rectangulaire avec 
plancher chauffé, afin d’appréhender les simulations thermo aérauliques. Cela a abouti à la 
détermination de la meilleure configuration d’aération pour une qualité de l’air et un confort 
thermique optimum. 
Plusieurs simulations CFD du flux d'air tridimensionnel avec transfert de chaleur et de masse 
ont été aussi effectuées ultérieurement pour la piscine, afin d’évaluer les effets des conditions 
climatiques extérieures et ceux des nageurs sur l'atmosphère intérieure. En adoptant plusieurs 
modèles de turbulence de type RANS, la comparaison des résultats obtenus avec les données 
expérimentales de référence a permis de valider le code OpenFOAM. Les données 
expérimentales ont été recueillies au préalable au sein de la piscine de l’Université Bishop’s à 
l’aide d’un dispositif conçu et adapté aux conditions internes propre à la piscine et qui est équipé 
de plusieurs capteurs pour la mesure de : température, humidité relative et vitesse.  
Enfin, une étude thermo-aéraulique de la piscine en régime turbulent transitoire pour une durée 
de 24 heures pour les jours typiques d'été et d'hiver a été réalisée afin de prédire l’évolution de 
la distribution des paramètres tels que la vitesse, la température et l'humidité relative. Une 
analyse statistique a permis de montrer que les conditions climatiques extérieures n'ont pas 
d'effet sur l'environnement interne de celle-ci. D’ailleurs, sa très bonne isolation thermique 
démontrée par un calcul détaillé des pertes thermiques à travers son enveloppe confirme ce 
constat. D’autre part, l’évaluation de la qualité de l'air intérieur et le confort thermique des 
occupants a révélé que ces derniers sont inacceptables. Suite auxquels, un ajustement des 
paramètres de conditionnement de l’air a été apporté pour fin d’amélioration.   
Mots-clés : Piscine intérieure, Dynamique des fluides, OpenFOAM, Modèles de turbulence 
RANS, Efficacité énergétique, Qualité de l'air intérieur, Confort thermique des occupants. 
ii 
 
ABSTRACT                        
The swimming pool is one of the most popular public establishments in our society and is not 
just a place for physical activities but also a space for relaxation, play, education and family ties. 
It is therefore important to ensure a healthy and comfortable indoor environment for the 
occupants. However, given the size, energy requirement and complexity of the physical 
phenomena that take place within such space, it is difficult to achieve an optimum balance 
between interior air quality, thermal comfort of occupants and energy efficiency of the building. 
This requires a description of the mechanisms, which determine the structure of the airflow by 
a profound analysis of these phenomena, which are the origin of the heat and mass transfers 
involved inside such spaces. 
The objective of this thesis is to present a numerical thermo-ventilation study using CFD 
(computational fluid dynamic) in stationary and transient regime that allows to evaluate the 
dynamic, thermal and thermodynamic behaviors of the various phenomena that take place inside 
the semi-Olympic closed swimming pool at Bishop's University (Sherbrooke, Qc, Canada). The 
aim is to improve the indoor air quality and thermal comfort of occupants as well as its energy 
efficiency. The simulations are carried out using OpenFOAM (Open Field Operation and 
Manipulation) using a Reynolds-Averaged Navier-Stokes (RANS) approach. 
To do this, a CFD thermo-ventilation study was first carried out on a rectangular cavity with 
heated floor in order to understand the thermo-ventilation simulations. This has led to the 
determination of the best ventilation configuration for optimum air quality and thermal comfort. 
Several CFD simulations of the three-dimensional airflow with heat and mass transfer were also 
carried out later for the indoor swimming pool to evaluate the effects of outdoor climatic 
conditions and swimmers on the indoor atmosphere of the pool. By adopting several RANS 
turbulence models, the comparison of the results obtained with the experimental data allowed 
to validate the OpenFOAM code. The experimental data were collected in the pool at Bishop's 
University using a device designed and adapted to the pool’s internal conditions. The devise is 
equipped with several sensors to measure temperature, relative humidity and velocity. 
Finally, a thermo-ventilation study of the swimming pool in transient turbulent regime for a 
duration of 24 hours for typical days of summer and winter was conducted in order to predict 
the distribution of the various parameters such as velocity, temperature and relative humidity. 
A statistical analysis showed that the external climatic conditions have no effect on the internal 
environment of the swimming pool. Moreover, its good thermal insulation demonstrated by a 
detailed calculation of the thermal losses through building envelope confirms this observation. 
On the other hand, the evaluation of the indoor air quality and the thermal comfort of occupants 
revealed that the conditions inside the pool are unacceptable. After which, an adjustment of the 
air conditioning parameters was made for improvements. 
Keywords:  Indoor swimming pool, Computational fluid dynamics, OpenFOAM, RANS 
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CHAPITRE 1. Introduction et revue bibliographique 
 
1.1 Introduction 
Depuis quelques années, les enjeux liés à la qualité de l’air intérieur (QAI), au confort thermique 
des occupants (CTO) et à l’efficacité énergétique dans les grands espaces fermés (GEF), 
deviennent de plus en plus une préoccupation majeure, aussi bien pour leur impact sur la santé 
(Asthme, allergies…etc.), la productivité de l’occupant (performance, rendement), que pour les 
impacts énergétiques et environnementaux (excès de consommation d’énergie, effet de 
serre…etc.). Cela est particulièrement important dans le cas des installations sportives comme 
les piscines intérieures, compte tenu de la fréquentation importante de ces lieux où les débits 
respiratoires sont plus importants en raison de l’activité physique pratiquée. 
Il est toutefois difficile de contrôler la QAI et du CTO dans de tels environnements à forte 
humidité (Tham, 1993), notamment pour les piscines intérieures qui présentent un 
environnement assez particulier et complexe en raison des caractéristiques très spécifiques du 
milieu. En effet, les piscines se distinguent des autres catégories de bâtiments par les différents 
transferts complexes pouvant y avoir lieu, soit à travers les parois, soit dans l'atmosphère interne, 
et ce, dans des conditions turbulentes et transitoires, par leur dimension, la complexité 
géométrique de leur bâtiment et par leur besoin considérable en énergie.  
Par conséquent, le défi à relever est d’arriver à un équilibre optimal entre QAI, CTO et la gestion 
efficace de l'énergie.  
Il convient de rappeler dans ce contexte que, la QAI est néanmoins régie par des normes 
internationales notamment la norme 62.1-2010 de l'American Society of Heating, Refrigerating, 
and Air Conditioning Engineers (ASHRAE Standard 62.1–2010) qui définissent les exigences 
de ventilation pour l’occupation humaine et précisent les quantités minimales pour préserver la 
santé, la sécurité et le bien-être des occupants. 
Afin de répondre à ces exigences liées à la fois au CTO, QAI et l’efficacité énergétique tout en 
respectant les normes et réglementations internationales, il est important de bien comprendre les 
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mécanismes qui façonnent la structure de l’écoulement de l’air et de bien maitriser les différents 
phénomènes physiques qui sont à l'origine des transferts de chaleur et de masse mis en jeu à 
l’intérieur de tels espaces.  Ceci est possible si l’on dispose d’un outil efficace capable de prédire 
les écoulements d’air dans les locaux. Une approche capable de répondre à ces demandes réside 
dans l’utilisation des codes CFD (Computational Fluid Dynamics) qui impliquent une solution 
numérique des équations régissant la physique de l'écoulement. En effet, de par sa puissance et 
sa précision, l’utilisation de la CFD pour la prédiction du mouvement de l'air et la distribution 
de la température et de l’humidité dans les environnements intérieurs devient de plus en plus 
fréquente grâce au développement rapide à la fois des modèles mathématiques et de l’outil 
informatique. 
C'est dans ce contexte que le présent projet est entrepris: il s’agit de simuler par le calcul 
numérique le comportement dynamique, thermique et thermodynamique des différents 
phénomènes qui ont lieu dans la piscine intérieure semi-olympique de l’Université Bishop’s 
(Sherbrooke, Qc, Canada). La démarche et les résultats du projet sont présentés dans les 
chapitres suivants de cette thèse. 
o Dans le premier chapitre, nous commençons par définir les notions essentielles du CTO et 
de la QAI afin de comprendre le rôle des divers paramètres physiques dans la perception 
du confort par l'occupant de son environnement. Ceci nous mènera à présenter une revue 
des travaux antérieurs portant sur la QAI, CTO, et sur les différentes méthodes de 
modélisation utilisées dans les GEF, suivie par la formulation de la problématique et les 
objectifs à atteindre. 
o Dans le deuxième chapitre, nous présentons la méthodologie pour la prise de mesure au 
sein de la piscine intérieure, dont la géométrie réelle y sera décrite. La prise de mesure nous 
permettra de constituer une base de données de référence pour la première étape relative 
aux simulations numériques. La formulation mathématique non exhaustive de la simulation 
numérique est aussi présentée. 
o Le chapitre trois présente l’étude thermo-aéraulique par CFD de l’écoulement d'air dans le 
cas d’une cavité rectangulaire ventilée avec plancher chauffé. L’objectif est d’appréhender 
les simulations thermo-aérauliques et de tester l'utilisation de logiciel libre OpenFOAM. 
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o Le chapitre quatre est consacré à la validation d’un solveur et des conditions aux limites 
développées sur OpenFOAM pour prédire les différents champs dans une grande piscine 
intérieure (vitesse, température, humidité) et aussi, pour évaluer l'influence des conditions 
climatiques externes ainsi que l’effet des nageurs sur l'atmosphère interne (structure de 
l’écoulement, champs de température et d'humidité, consommation d'énergie). 
o Le cinquième chapitre présente une étude thermo-aéraulique en régime transitoire via un 
solveur développé avec le logiciel  OpenFOAM, capable de quantifier la QAI et le CTO en 
utilisant respectivement le concept d’âge de l'air et l’indice de confort EDT (Effective Draft 
Temperature), et d’évaluer de façon détaillée les pertes thermiques de la piscine.  
o Dans le dernier chapitre, nous synthétisons l'ensemble de nos résultats numériques, avec 
une présentation des perspectives futures pour poursuivre ces travaux. 
1.2 Revue bibliographique 
Quelques définitions des concepts clés qui ont trait à notre sujet d’étude et les différentes 
méthodes numériques employées dans la simulation des GEF sont présentées ci-après. Nous 
passons également en revue quelques réalisations effectuées dans le même domaine par le passé, 
afin de positionner la problématique du sujet et choisir notre méthodologie de recherche. On 
finit par la formulation de la problématique en relatant les différents problèmes que nous avons 
pu identifier. 
1.2.1 Qualité de l’air intérieur 
La QAI telle qu’elle est définie dans la norme ASHRAE (American Society of Heating, 
Refrigerating and Air-Conditioning Engineers) est : « l'air qui ne contient pas de contaminants 
connus à des concentrations nocives déterminées par les autorités compétentes et avec lesquels 
une majorité substantielle (80% ou plus) des personnes exposées n'expriment pas 
d'insatisfaction» (ASHRAE, 2004). Une variété de facteurs peuvent affecter la QAI des GEF, 
comme les gaz (le monoxyde de carbone, les composés organiques volatils…etc.), les particules, 
les contaminants microbiens (moisissures, bactéries…etc.), la température, l'humidité relative 
et la vitesse de l'air. De toute évidence, l’impact de chacun de ces facteurs est strictement lié à 
l’efficacité du renouvellement de l’air.   
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Il en découle que pour assurer une bonne QAI, il est important de pouvoir quantifier le 
renouvellement de l’air, ce qui revient par conséquent à évaluer la QAI.  
Depuis longtemps, pour étudier l'efficacité de ventilation les chercheurs en sciences de la 
construction utilisent une variété de paramètres, tels que le taux de changement de l'air, 
l'efficacité du changement d'air, l'indice de ventilation local et le débit d'air. Beaucoup de ces 
paramètres sont associés à l'âge moyen local de l'air, qui est généralement défini comme le temps 
qu’il faut à une particule d’air pour aller de la grille de soufflage à un point donné dans la pièce 
étudiée (Federspiel, 1999). C’est un critère très utile pour identifier les régions où les zones sont 
moins bien ventilées. Une faible valeur de l'âge de l'air signifie que l'air est souvent renouvelé, 
ce qui implique une bonne QAI. Dans les zones où l’âge de l’air est élevé, l’air est stagnant et 
son temps de séjour dans la pièce est élevé. Par conséquent, la concentration des contaminants 
risque d’être plus élevée dans ces régions.  
L’âge de l’air peut être obtenu par le biais de deux méthodes : par le calcul numérique 
(Federspiel, 1999) à l’aide de l’équation différentielle de transport de la variable âge de l’air, ou 
par une méthode expérimentale, en employant un gaz traceur. Une fois libéré, selon un mode 
prédéfini, on mesure la variation de sa concentration avec le temps par laquelle on déduit l’âge 
de l’air (Xing et al., 2001 ; Chanteloup and Mirade, 2009). 
Cependant, la méthode expérimentale n’est pas vraiment pratique pour les GEF, en raison des 
coûts élevés impliqués et de la grande difficulté à mélanger le gaz traceur à travers l'espace 
considéré (Chow et al., 2002). Il est de plus en plus déterminé numériquement dans des espaces 
fermés plus ou moins grands tels qu’une usine alimentaire (Chanteloup and Mirade, 2009), et 







1.2.2 Le confort thermique des occupants 
Le CTO est défini comme "un état de satisfaction du corps vis-à-vis de l'environnement 
thermique" selon (Fanger, 1970), ou comme "un état de l’esprit dans lequel la satisfaction est 
exprimée vis-à-vis de l’environnement thermique" selon (ASHRAE, 2010). De nombreuses 
variables physiques et sociales de l'environnement peuvent affecter la perception du CTO 
comme la température de l'air, la température radiante moyenne, la vitesse de l'air, l'humidité, 
le taux métabolique, le niveau d'activité et les vêtements des occupants.  
En plus de ces aspects thermiques et physiologiques, il existe d’autres facteurs d’ordre 
psychologique qui influent sur la perception du confort et qui diffèrent d’un sujet à un autre 
(Dear, 2004). Compte tenu du fait que le CTO implique la perception humaine, il peut être 
considéré comme un concept subjectif. Ainsi, il est pratiquement difficile de le quantifier ou de 
l’estimer. Cependant, on emploie souvent les indices PMV (Predicted Mean Vote) et PPD 
(predicted percentage of dissatisfied) (Frontczak & Wargocki, 2011), basés sur le concept du 
confort introduit par Fanger (Fanger 1970). Ils sont décrits par les normes ISO 7730 
(Organisation internationale de normalisation) et ASHRAE 55 (ASHRAE 2004) : 
 PMV : un indice qui prédit la satisfaction moyenne d'un groupe de personnes sur une 
échelle de sensations thermiques (+3 : très chaud, +2 : chaud, +1 : légèrement chaud, 0 
: ni chaud ni froid, -1 : légèrement froid, -2 : froid, -3 : très froid). 
 PPD : un indice qui établit une prédiction quantitative du pourcentage de personnes 
insatisfaites thermiquement déterminées à partir de PMV. 
Il existe d’autres indices décrits dans ASHRAE et qui sont employés pour estimer le CTO, 
comme : l'indice EDT (Effective Draf Temperature). Il représente la combinaison de l'influence 
de la température de l'air et de sa vitesse sur la réponse physiologique de l'occupant aux 
conditions environnementales environnantes. Il tient compte de la différence entre la 
température locale et celle de consigne ainsi que de la vitesse de l'air. Les valeurs positives de 
ce paramètre indiquent une sensation de chaleur tandis que les valeurs négatives indiquent une 
sensation de froid.  
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L’autre indice est le pourcentage PD (People Dissatisfied). En plus de la température de l'air et 
de sa vitesse, l'indice PD tient compte de l'intensité de turbulence de l’écoulement. Ce facteur 
doit être inférieur à 10% pour avoir une zone de confort thermique acceptable (ASHRAE 2004). 
Malgré l’importance d’assurer une bonne QAI avec un meilleur TCO possible dans les GEF, on 
dénombre très peu d’études ayant examiné le cas des piscines fermées. Comme celle de (Revel 
& Arnesano, 2014), portant sur l’évaluation de l'environnement thermique dans un gymnase et 
une piscine en Italie. Ils concluent que, l’utilisation de l’indice PMV dans l’étude de TCO peut 
en effet être appliquée aux bâtiments sportifs. On peut citer aussi celle de (Sun et al. 2011), qui 
pour étudier l'influence de la température de l'espace sur les nageurs humides une fois hors de 
la piscine, ils ont employé l’indice PMV. 
De toute évidence, l’amélioration du CTO et de la QAI dépend principalement de l'utilisation 
de l'énergie notamment pour la ventilation, le chauffage et/ou le refroidissement de l’air 
intérieur. 
Ainsi, pour comprendre la QAI et le CTO dans les GEF il faut tout d’abord, disposer de la 
distribution des paramètres de base tels que la température, l’humidité et la vitesse de l’air à 
l’intérieur de ces espaces. Pour cela, la résolution numérique des équations de conservation est 
le moyen le plus efficace pour y parvenir. 
1.2.3 Modélisation numérique thermo-aéraulique 
Grâce au progrès rapide de l’outil informatique ainsi que l'avancement fondamental des 
techniques de calcul, la modélisation numérique par ordinateur couvre un champ d'application 
potentielle de plus en plus large pour les GEF, notamment pour réduire la consommation 
d’énergie, réduire les impacts environnementaux et améliorer la qualité de l'environnement 
intérieur. 
On distingue cependant plusieurs méthodes numériques permettant la prédiction des champs 
scalaires et vectoriels des grandeurs physiques suivant l’échelle de résolution des résultats 
pouvant être obtenus.   
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a) Méthodes nodales (mono-zone ou multizones) 
L'approche mono-zone : C’est une méthode qui fait partie de la première génération de 
simulation développée à partir des années 1970 et mettant l’accent sur une meilleure 
représentation de l’enveloppe du bâtiment. Le but était de limiter les consommations 
énergétiques liées au chauffage de celui-ci, en considérant que tout le bâtiment possède des 
caractéristiques homogènes (Wloszyn, 1999). En revanche, les applications de cette technique 
se trouvent limitées en raison de son approche simpliste. 
L'approche multizones : Elle consiste à décomposer un bâtiment en un nombre de zones 
correspondant au nombre de pièces où les conditions dans chaque zone du bâtiment sont 
supposées uniformes. Les échanges sont calculés entre zones adjacentes. Elle est basée sur un 
modèle de réseau de conduites par analogie avec celui des circuits électriques (Aynsley, 1997). 
b) Méthode zonale 
La méthode zonale consiste en un partitionnement du domaine d’étude en un certain nombre de 
sous-zones (cellules), dans lesquelles les différents paramètres physiques tels que la température 
et la densité sont supposés homogènes.  
Le modèle zonal est basé sur l'équation de l'équilibre énergétique et de conservation de masse 
où des bilans énergétiques et massiques sont appliqués à chaque cellule. Des améliorations ont 
été apportées à cette méthode, en tenant compte de la pression hydrostatique en ajoutant le 
paramètre pression qui varie de manière hydrostatique, pour prédire les écoulements et les 
champs de température dans un local (Fauconnier et al., 1989).  
L’avantage de la méthode zonale réside dans la légèreté du code de calcul, du fait qu’elle ne 
nécessite pas beaucoup de ressources informatiques. Ainsi, le calcul du champ de température 
et des flux massiques entre 64 zones d'une aréna de hockey pour une année entière avec un pas 
de temps de 6 minutes n'a nécessité que trois jours de calcul (Daoud et Galanis, 2008). 
Par ailleurs, l’approche zonale, comme pour l’approche nodale, ne détermine pas les détails de 
l’écoulement (Zhang, 2007). Elle est moins précise dans sa représentation des écoulements. En 
effet, on ne peut pas représenter correctement les panaches thermiques et le transport des 
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polluants au sein d’un local sans la résolution des équations de Navier-Stokes nécessaires pour 
connaitre les détails de l’écoulement (Mora, 2003). 
c) Méthodes issues de la mécanique des fluides (CFD) 
Ce sont des modèles basés sur la résolution des équations de Navier-Stokes permettant 
l’évaluation détaillée des mouvements thermo-aérauliques dans les locaux. Le volume étudié 
est découpé, en un grand nombre de mailles, ce qui permet de suivre en détail l’évolution des 
mouvements d’air et de l’ensemble des paramètres de l’air dans un local.  
Nielsen (Nielsen, 1975) fut le premier à appliquer la CFD pour prédire l’écoulement d’air dans 
les environnements intérieurs.  On lui recense plusieurs travaux dans ce domaine (Nielsen, 1975, 
1979, 2009, 2015). Depuis, grâce au développement des modèles mathématiques et de la 
technologie informatique, les études numériques, basées sur les modèles CFD, sont largement 
utilisées pour modéliser l’écoulement d'air dans des bâtiments résidentiels ou commerciaux 
ventilés comme en témoigne le nombre de publications figurant dans les revues. (Buonomano 
et al., 2015; Chow, 1996; Elazm et al., 2015a; Jones & Whittle, 1992a; Koper et al., 2010; 
Kwong et al., 2014; Li & Heiselberg, 2005; Ribeiro et al., 2016) 
Comparativement aux autres méthodes de résolution, seule la CFD est capable de modéliser les 
phénomènes turbulents, généralement rencontrés au sein des bâtiments. Zhang et al (Zhang et 
al., 2007) ont synthétisé les modèles de turbulence les plus répandus choisis pour la prédiction 
des écoulements d'air dans les bâtiments, en citant quelques travaux qui ont utilisé ces modèles, 
et s'étalant de la modélisation de type RANS (Reynolds-averaged Navier–Stokes) à LES (Large-
Eddy-Simulation). Les auteurs (Zhai et al., 2007) ont toutefois, constaté qu'il n'y a aucun modèle 
de turbulence universel pour la simulation des écoulements de l'air intérieur à travers une 
classification des revues de littérature. D’après eux, le choix d'un modèle approprié dépend 
principalement de l'exactitude requise et de la durée de calcul accordée. Ils affirment que : 
 La famille des modèles k-ε fournit des résultats acceptables avec un temps de calcul 
raisonnable particulièrement pour les écoulements globaux. Cependant, le modèle k-ε 
standard (Launder & Sharma, 1974) peut avoir des difficultés pour traiter des situations 
spéciales comme un écoulement avec un grand gradient de température alors que, le modèle 
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RNG k-ε (Yakhot & Orszag, 1986) améliore légèrement les résultats du modèle k-ε 
standard pour ce type de situation. 
 La famille des modèles k-ω présente un nouveau potentiel pour modéliser les écoulements 
de l'air à l’intérieur d’un bâtiment. Ils indiquent que le modèle k-ω SST a généralement de 
meilleurs résultats que les modèles k-ε standard et RNG k-ε. 
 La modélisation de type LES fournit des prédictions plus détaillées et peut-être plus précises 
pour les écoulements de l'air intérieur, ce qui pourrait être important pour comprendre le 
mécanisme d'écoulement. Cependant, cette modélisation demande des moyens 
informatiques énormes et un temps de calcul considérable pour une simulation des GEF. 
Ils concluent qu’il est difficile de porter un jugement sur les mérites de chaque modèle de 
turbulence basé seulement sur la présentation dans la littérature. 
Parmi les applications particulières de la CFD dans les GEF, on citera celles qui concernent 
l’évaluation des performances thermiques des GEF. Comme exemple la salle de sport dans un 
centre aquatique (Rajagopalan & Luther, 2013), ou l’étude de la distribution de la température 
et du mouvement d'air dans un gymnase climatisé par (Lam & Chan, 2001). Pour les arénas de 
hockey, on peut citer l’étude entreprise par (Bellache et al., 2005). Ils ont modélisé par un code 
CFD bidimensionnel, l’écoulement de l’air avec prise en compte des transferts de chaleur (y 
compris les flux radiatifs) et de masse dans une aréna ventilée en régime permanent. Le modèle 
de turbulence k-ε standard a été préféré au k-ε standard à bas nombre de Reynolds qui a donné 
des résultats comparables, mais ce dernier nécessite un maillage plus fin et un temps de calcul 
plus long. Les résultats ainsi obtenus montraient que la disposition des entrées et sorties de l'air 
(selon les plans architecturaux) causaient des pertes de chaleur par le plafond et les murs du 
même ordre que la charge de réfrigération de la patinoire. Ils ont montré aussi que l'humidité a 
peu d'influence sur les champs de température et de vitesse tandis qu’ils ont confirmé 
l'importance de la charge de réfrigération que cause la condensation de l'humidité sur la patinoire 
(Bellache, 2004). 
D'autre part, Omri et al (Omri et al, 2010) dans leur étude en 3D d’une aréna de hockey chauffée 
par des panneaux radiants, ont analysé l'influence importante du rayonnement thermique 
surface-surface, particulièrement à la surface de la glace. Leurs résultats ont montré que dans 
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une grande partie de l'aréna, l'air est essentiellement stagnant (énergie cinétique turbulente 
faible), ce qui justifie l'utilisation des modèles turbulents moins compliqués tels qu’à zéro 
équation. Le mouvement d'air se voit seulement dans la zone des spectateurs et parallèlement 
au plafond. En dernier, ils ont considéré les conditions climatiques réelles d'une journée typique 
du mois de mai. Les résultats ont montré que l'utilisation des panneaux radiants affecte toutes 
les températures de l'enveloppe intérieure de l'aréna et surtout la température de la glace  (Omri 
et al, 2010). 
d) Méthodes hybrides (couplages physiques et numériques) 
Comme il a été cité précédemment, différentes méthodes de simulation sont utilisées dans 
l'étude de l'environnement du bâtiment et que chacune d’elles présente ses propres avantages et 
inconvénients. Comme pour la CFD, elle peut fournir des données plus informatives et précises, 
mais nécessite des moyens informatiques énormes dont le coût de calcul peut être un 
inconvénient principal, ou comme les méthodes à échelle macroscopique (modèles de 
simulation énergétique) citées précédemment, qui présentent un manque de fiabilité pour les 
détails de l’écoulement en raison de la non prise en compte de la quantité de mouvement. 
C'est ainsi qu'est née l'idée de couplage entre les différentes méthodes en tirant le meilleur profit 
du potentiel de chacune d'elles. En effet, les programmes des modèles de simulation énergétique 
fournissent une analyse énergétique globale du bâtiment. Ils sont en mesure d’évaluer la 
consommation énergétique sur une base allant jusqu’à l’annuelle. Tandis que, les modèles CFD 
permettent la prédiction détaillée de la distribution de la vitesse d’écoulement, de la température, 
de l'humidité relative et de la concentration des contaminants. 
A cet égard, il importe de citer l’étude entreprise par (Zhai et al., 2002) montrant l’efficacité de 
ce type de couplage. Tels que d’une part, les modèles CFD utilisent des données provenant des 
modèles de simulation énergétique, pour la définition des conditions aux limites. D’autre part, 
les modèles de simulation énergétique calculent la valeur du coefficient convectif thermique, à 
partir des données obtenues par la CFD. Cela permet une meilleure estimation du flux de chaleur 
par convection. Néanmoins, cette méthode hybride trouve certaines difficultés de liaison entre 
les deux approches, à cause de la différence de temps de calcul entre les modèles de simulation 
énergétique et les modèles CFD. Il demeure que la tentative de couplage entre ces modèles CFD 
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et les autres types de modélisation (mono-zone, multizone, zonal, empirique et analytique) est 
toujours intéressante (Zhai et al., 2007). 
Une des applications de la méthode hybride CFD -zonale est la modélisation faite par (Bellivier, 
2004) qui a pu mettre en œuvre une approche CFD utilisant des maillages grossiers pour l’étude 
de la thermo-aéraulique d'un bâtiment. Il a nommé cette approche « CFD Macroscopique », 
basée essentiellement sur un modèle de viscosité effective constante présentant un effet 
stabilisateur sur le calcul qui permet l’utilisation de maillages grossiers et un effet de 
modélisation de l’écoulement turbulent adaptée à de tels maillages. Il a conclu que la CFD 
Macroscopique donne des résultats satisfaisants en termes de gain de temps de calcul et de 
précision, arrivant à retranscrire un champ de vitesse moyen correct et des valeurs de 
température acceptables. Cependant, la principale limitation de cette approche est de devoir 
respecter les contraintes géométriques imposées par les conditions aux limites. 
1.2.4  Modélisation numérique appliquée sur des piscines intérieures 
Malgré toutes ces études mentionnées ci-dessus, seules quelques publications ont examiné le 
cas des piscines intérieures spécialement par CFD. (Li & Heiselberg, 2005) ont simulé par CFD, 
l’évaporation de l’eau ainsi que les écoulements d’air dans une piscine intérieure de dimensions 
(63 m x 22,5 m x 13 m). Ils ont considéré l’écoulement turbulent stationnaire et utilisé le modèle 
de turbulence k-ε standard. Dans une première approche bidimensionnelle, les conditions aux 
limites ont été simplifiées en considérant les parois isothermes à différentes températures et la 
surface de l’eau comme étant isotherme et source de vapeur d’eau. Ils ont notamment pu 
constater que la corrélation d’évaporation de Shah (Shah, 2003) est fiable. Cependant, le taux 
d'évaporation de l'eau a peu d’influence sur la vitesse de l'air et la distribution de la température 
à l'intérieur de la piscine. Dans sa deuxième approche tridimensionnelle, la géométrie de la 
piscine étant très complexe et pas isolée des autres enceintes (cafeteria, petites piscines…), les 
a amenés à procéder à des simplifications considérables. Cette fois-ci, l’espace entier a été 
discrétisé par une grille constituée de 645408 cellules et les conditions aux limites ont été 
ramenées à des flux de chaleur imposés par les valeurs mesurées. Cependant, ils ont négligé 
l’ensoleillement d’une façade entièrement vitrée. Au final, les résultats de l’humidité comparés 
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aux valeurs mesurées semblent être en bonne concordance pour la corrélation de Shah, tandis 
que la corrélation empirique de Shah présente une légère différence. 
Quant à Elazm et al, (Elazm et al., 2015), ils ont évalué, à l’aide du logiciel CFD Ansys-Fluent, 
le taux d'évaporation de l'eau pour déterminer le débit d’air de soufflage requis pour assurer une 
bonne QAI. Ils ont utilisé une équation de transfert d'humidité spécifique, qui n'est pas couplée 
avec les autres équations de conservation. 
Une autre étude par CFD sur une piscine de dimension (95,7 m x 17,7 m x 4,2 m) à plusieurs 
bassins a été réalisée par Koper et al, (Koper et al., 2010). Afin de prendre en considération le 
phénomène de cisaillement, les auteurs ont utilisé le modèle de turbulence à sept équations de 
Reynolds (Stress BSL). Pour réduire le temps de calcul, ils ont pris l’hypothèse de la symétrie, 
ce qui a permis de ne traiter que la moitié de l’enceinte et par conséquent de réduire l'espace 
modélisé et d'affiner davantage le maillage. La grille ainsi obtenue est composée de 1976857 
éléments essentiellement tétraédriques. Le bassin d’eau a été modélisé comme une source plane 
de vapeur avec une émission constante de vapeur sur toute sa surface qui est isotherme. Ils ont 
déterminé le flux de chaleur pénétrant chacun des murs. Les résultats obtenus n’ont pas pu être 
validés par des mesures expérimentales. 
D'après les recherches bibliographiques effectuées, très peu d'études ont été réalisées pour 
l’évaluation du CTO dans les piscines fermées. On cite notamment l’étude récente de (Lebon et 
al., 2016) qui a simulé l’écoulement d'air intérieur dans une piscine intérieure basée sur une 
modélisation zonale. Pour évaluer le TCO, ils ont utilisé trois indices : Humidex, le PMV et le 








1.3 Problématique et objectif 
À la lumière de l’étude bibliographique, on constate un manque de références relatives aux 
études numériques dans les GEF particulièrement pour les piscines intérieures. En outre, bien 
que les GEF partagent des caractéristiques semblables telles que les grandes dimensions, des 
différences existent au niveau des spécificités et des caractères entre chaque GEF, telles que : 
 L'importance des flux radiatifs. 
 L'importance du transfert de masse (l'évaporation et la condensation). 
 La différence au niveau de la géométrie. 
 La différence au niveau des propriétés des conditions aux limites. 
 La différence au niveau de la configuration de soufflage et de conditionnement d’air. 
 La différence au niveau des critères qui définissent le QAI et le CTO optimaux. 
 La différence au niveau du comportement des occupants (le degré d'influence des 
occupants). 
En raison de ces différences, il nous est impossible de faire l’analogie entre les différentes 
modélisations des GEF. Par conséquent, les hypothèses simplificatrices et les raisons du choix 
du modèle de turbulence, ainsi que la fermeture du système d'équations ne sont pas forcément 
transférables. D’autre part, pour les travaux faits sur des piscines fermées, on constate qu’ils 
sont très simplifiés, les conclusions sont tirées uniquement pour des configurations et des 
conditions bien restreintes (le régime est permanent, l’interface eau-air est supposée fixe, 
l’équation de transport de l’humidité n’est pas couplée aux autres équations...). Cependant, la 
piscine intérieure se distingue des autres GEF par la présence d’un grand bassin d’eau à son 
intérieur. Cela impose un défi au niveau des conditions aux limites, car non seulement le bassin 
d’eau est une source d’évaporation d’eau et de contaminants, mais il ne peut pas être assimilé 
aux autres parois du fait que ce n’est pas une structure solide. De plus, les occupants de la piscine 
diffèrent de ceux des autres GEF, car ils s’immergent dans l'eau. En nageant, le nageur entraîne 
avec lui des quantités d'eau. Cette eau, qui se déplace, ne doit pas être considérée comme une 
surface fixe, mais comme une surface mobile. Par conséquent, il y a une influence sur le taux 
d’évaporation d’eau ainsi que sur la structure de l’écoulement d’air à l’intérieur de la piscine. 
L’autre défi a relevé, se trouve au niveau du QAI et de CTO des piscines fermées. Afin d’assurer 
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des conditions optimales pour la productivité (la performance sportive) des nageurs tout en 
préservant leur santé une fois sortie de l’eau. Par ailleurs, ceci requiert des besoins énergétiques 
énormes difficiles à optimiser. 
Partant de ces faits, l’objectif principal de cette thèse est d’apporter des réponses à ces 
problèmes. On se propose de réaliser une étude numérique tridimensionnelle en régimes 
stationnaire et transitoire à l’intérieur d'une piscine fermée, afin de mettre en évidence la 
distribution spatiale des différentes grandeurs physiques (vitesse, température, humidité 
spécifique, etc.), en développant un solveur capable de reproduire les diffèrent phénomènes mis 
en jeu. Le but est de concrétiser les points suivants : 
 Évaluer les effets climatiques extérieurs saisonniers et journaliers sur l’environnement 
interne de la piscine, en simulant pour une durée de 24 heures, la piscine pour deux 
journées typiques d’été et d’hiver. 
 Évaluer l’effet des nageurs à la fois, sur la structure de l’écoulement, le taux d’évaporation 
de l’eau du bassin, la distribution de la température et sur les besoins énergétiques de la 
piscine. 
 Quantifier de façon détaillée, les pertes thermiques que subit la piscine à travers son 
enveloppe, pendant les pics des conditions climatiques extérieures. 
 Évaluer le TCO dans la piscine, pendant les pics des conditions climatiques extérieures en 
utilisant les indices de conforts thermiques. 
 Évaluer la QAI dans la piscine, pendant les pics de conditions climatiques extérieurs en 
utilisant le concept de l’âge de l’air. 
 Améliorer l’efficacité énergétique, le CTO et la QAI dans la piscine, en intervenant sur 
les paramètres de conditionnement de l’air tel que la configuration de soufflage d’air 
(vitesse, température, angles d’inclinaison, endroits, taille de section et distribution), ainsi 
que sur les propriétés de l’enveloppe de la piscine. 
En parallèle, ce projet a pour second objectif de prouver la faisabilité de réaliser des 





Dans ce chapitre, nous avons d’abord, défini les concepts clés liés à la qualité de l’air intérieur 
(QAI) et le confort thermique des occupants (CTO). Nous avons ensuite présenté une revue de 
littérature des différents travaux traitant des transferts de chaleur et de masse, plus 
particulièrement ceux qui ont trait à la CFD appliquée aux GEF en mettant l’accent sur ceux 
dédiés aux piscines intérieures.  Il a été constaté qu’en raison des différences caractérisant 
chacun des GEF, il est impossible de faire l’analogie entre les différentes modélisations des 
GEF. 
Par ailleurs, il apparaît que la plupart des travaux numériques ont adopté des hypothèses 
simplificatrices qui limitent le domaine de validité des modèles utilisés pour des configurations 









CHAPITRE 2. Méthodologies expérimentale et 
numérique  
2.1 Introduction 
Nous présentons dans ce chapitre la méthodologie expérimentale effectuée pour la prise de 
mesure, la description du dispositif expérimental mis en œuvre avec la géométrie de la 
piscine étudiée, suivi d’une brève formulation mathématique à partir de laquelle le modèle 
numérique a été élaboré, afin de pouvoir simuler les différents phénomènes qui ont lieu à 
l’intérieur d’une piscine intérieure. 
2.2 Description de l’endroit étudiée : 
Cette étude a été réalisée sur la piscine semi-olympique (Figure 2.1) de l'Université 
Bishop's à Sherbrooke (Québec, Canada), mesurant 25 m de large, 34,5 m de long et 8 m 
de haut (Figure 2.2). L'espace se compose d'une grande enceinte à géométrie complexe, de 
forme approximativement trapézoïdale.  
 
Figure 2.1: Géométrie réelle de la piscine de l’Université de Bishop’s à Sherbrooke. 
Par rapport à d'autres grands espaces fermés tels que les arénas de hockey ou les gymnases, 
la piscine est caractérisée par un environnement très humide, avec l'évaporation de l'eau et 




En outre dans le cas considéré, le contrôle de la température de l'air dans le bassin est assuré 
exclusivement par le système HVAC (chauffage, ventilation et climatisation), il n'y a pas 
de système de chauffage auxiliaire. 
 
Figure 2.2 Dimension et position des entrées et sorties de ventilation :  
a) coupe transversale montrant la position des gradins ;  





L'enceinte se compose de deux parties majeures séparées partiellement l'une de l’autre. 
 La zone du bassin d’eau : couverte par un faux-plafond avec six segments horizontaux 
à différentes hauteurs (Figure 2.2b), avec trois rangées d'entrées d'air sur ses parties 
inclinées. Chaque rangée comporte six entrées d'air (1,05 m  0,19 m). L’air est soufflé 
à un angle de 30° par rapport à l'horizontale. Les sorties d'air (1,20 m  0,6 m) sont 
toutes situées au sommet d'un segment horizontal du côté opposé aux trois rangées 
d'entrées d'air (côté nord). 
 La zone des gradins est recouverte d'un long faux-plafond, comprenant six entrées d'air 
(0,3 m  0,3 m) qui introduisent l'air sur trois côtés à un angle de 30° par rapport à 
l'horizontale. 
Cette piscine se distingue par les caractéristiques suivantes : 
 Les murs côtés Est et Sud sont partagés avec d'autres espaces climatisés. Par contre, 
les murs côtés Nord et Ouest sont partiellement souterrains et exposés à 
l'environnement extérieur. En plus d’absence de fenêtre ou de porte qui s’ouvrent sur 
l’extérieur. 
 La différence entre les températures maximale et minimale dans la piscine est faible 
par rapport à d'autres GEF. La température maximale se situe au niveau de l'éclairage, 
qui est fourni par 32 unités identiques à l’aide de tubes fluorescents à fort rendement. 
 Le contrôle de la température de l'air est assuré exclusivement par le système HVAC 
(chauffage, ventilation et climatisation). Il n'y a pas de système de chauffage auxiliaire. 
D’autre part, l’air soufflé à travers les entrées d’air et l'activité des occupants sont les 
seules causes de convection thermique forcée. 
2.3 Méthodologie expérimentale 
La partie expérimentale constitue une étape très importante de ce projet de recherche. Elle 
consiste en la prise de mesures dans la piscine intérieure de l’Université Bishop’s, qui 
serviront de base de référence pour valider les résultats du modèle numérique développé.  
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2.3.1 Description des différents capteurs utilisés 
Différents capteurs ont été utilisés afin de mesurer les propriétés de base de l'air 
(température, vitesse et humidité relative). Ces capteurs sont reliés à un système 
d’acquisition des données de National Instrument SCX-1000 à travers une carte de 
conditionnement de National Instrument SCXI-1003. Nous disposons de vingt 
thermocouples pour mesurer la température, deux sondes à ultrasons pour mesurer à la fois 
la vitesse et la température et deux sondes pour mesurer l’humidité relative. 
Les thermocouples : 
Ce sont des capteurs actifs de type K (métaux Chromel-Alumel) avec une erreur relative 
de 15%. Ils n’ont pas besoin d’être alimentés en courant électrique dont le principe est basé 
sur l'effet Seebeck. Ils ont été étalonnés à l'aide d’une eau gélifiante. Lors de la phase 
d’étalonnage, nous avons pris le soin de vérifier l’impédance d’entrée dans la carte de 
conditionnement des thermocouples, car l’inertie causée par la masse des fils des 
thermocouples qui sont trop longs peut provoquer un temps très long pour atteindre la 
stabilité de la mesure. Pour réduire au minimum les parasites électromagnétiques, nous 
avons torsadé les fils, vu leur longueur.  
Les sondes aux ultrasons : 
Nous avons utilisé deux sondes aux ultrasons de modèle (Young 81000), composées d’un 
couple de transducteurs ultrasonores (émetteurs et récepteurs d’un train d’ondes 
ultrasonore en alternance) basé sur l’effet Doppler. Elles fournissent les trois composantes 
instantanées de la vitesse à partir des mesures de la vitesse de propagation des trains 
d’ondes ultrasonores. Elles peuvent fonctionner de deux manières. Soit en tant que terminal 
(communication en série directe avec l’ordinateur), ou en tant que capteur délivrant des 
niveaux de tensions pour chacune des grandeurs physiques à mesurer. Elles peuvent aussi 
soit chacune des trois composantes de la vitesse et la température délivrer soit les 
composantes de la vitesse séparée de la température, soit le module de la vitesse avec les 
angles de l’azimut et de l’élévation ainsi que la température.  
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Comme c’est le module de vitesse qui nous intéresse, nous avons donc opté pour la 
deuxième configuration. De plus, pour obtenir les autres paramètres (les composantes de 
la vitesse ou les angles de l’azimut et de l’élévation), il faut que la sonde soit orientée dans 
la même direction pour tous les points de mesure, ce qui est très compliqué à réaliser surtout 
dans les plus brefs délais. Ce type de sondes est utilisée dans le domaine météorologique 
pour la mesure de la vitesse du vent entre 0 et 40 m/s avec une résolution de 0,01 m/s. 
L’installation des sondes aux ultrasons à l’intérieur d’une enceinte étroite (murs très 
rapprochés) favorise les phénomènes d’écho sonore. De tels échos sont capables de fausser 
entièrement les mesures. Afin d’écarter cette possibilité, nous avons procédé à une série de 
tests à l’intérieur de la soufflerie dont la section est de 1,82 m x 1,82 m.  
Les sondes d’humidité :  
De modèle (Vaisala HMT 120), elles sont conçues pour la surveillance de l’humidité et de 
la température pour les applications de climatisation, ventilation et chauffage. Elles 
peuvent assurer la mesure de l’humidité relative pour une plage de mesures variant entre 0 
et 100% avec une précision de l’ordre de 3%. Le principe de mesure de l’humidité est basé 
sur la sensibilité du diélectrique du condensateur à l'humidité relative de l'air ambiant, tel 
que la variation de la capacité entraîne une variation d'un signal de tension.  
La sonde d’humidité possède les mêmes modes de fonctionnement que celle de la vitesse, 
à la différence près que celle-ci délivre un courant en boucle dans sa propre alimentation. 
Cela oblige à scinder son alimentation interne en deux autres indépendantes si l’on veut 
obtenir simultanément l’humidité relative et la température. Dans notre cas, le système ne 
prélève que l’humidité en raison de la quantité abondante des thermocouples. 
D’autres instruments auxiliaires ont été employés tels que l’anémomètre à fil chaud portatif 
pour mesurer la vitesse et la température de l’air auprès des bouches d’aération. Ainsi, 
qu’un pistolet thermomètre à infrarouge (modèle: Fluke) pour mesurer la température à 
différents points de surfaces intérieures du plancher, le faux plafond suspendu et les quatre 
parois avec une émissivité estimée à 0,85. 
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2.3.2  Dispositif expérimental 
Un dispositif a été conçu et adapté aux conditions internes propres à la piscine, l’absence 
d’un sol dur dans la piscine, par la présence d’un bassin d’eau en son milieu, empêche 
l’utilisation des moyens de manutention qui s’élève en hauteur (base de sustentation). Par 
conséquent, on ne peut atteindre le centre du bassin que par ses côtés. Pour cela, le 
dispositif expérimental a été monté et fixé sur un chariot élévateur ayant une hauteur de 
2,10 m pour faciliter le déplacement.  
Le dispositif est constitué comme le montrent les figures 2.3 et 2.4: 
 
Figure 2.3: Montage du dispositif expérimental 
 Une barre horizontale de longueur 2,5 m qui permet d’effectuer des mesures au-dessus 
de la surface de l’eau pouvant atteindre 1,75 m à l’intérieur du bassin. La barre est en 
aluminium, afin de supporter le poids et le moment généré par les différents instruments. 
 Une barre verticale de longueur 2,85 m attachée à l’extrémité de la barre horizontale. 
Les vingt thermocouples sont attachés à cette barre verticale avec un pas de 15 cm. La 
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barre est en PVC, un matériau léger et à la fois isolant électrique et thermique. 
Minimisant au maximum l’erreur qui peut être provoquée par les phénomènes 
d’induction électrique et de transfert thermique engendré par la barre.  
 Deux barres horizontales en plastique sont attachées d’une façon perpendiculaire aux 
extrémités de la barre verticale. Elles servent à supporter les sondes d’humidité et de 
vitesse. Pareil pour les sondes, elles sont montées à une hauteur de 20 cm et 3 m du sol. 
 
Figure 2.4: Le dispositif expérimental 
Il est à noter que l’ergonomie et la hauteur de dispositif (3m) ont été choisies afin de balayer 
tout l’espace habitable de la piscine. En outre, le choix du pas de 15 cm entre les 
thermocouples correspond à la taille des mailles de la simulation numérique. Cela nous 
permet d’avoir une idée sur la stratification de l’air à l’intérieur de la piscine. D’autre part, 
en plaçant les sondes d’humidité et de vitesse aux extrémités nous permet de comprendre 
l’état de l’atmosphère interne de la piscine avec un minimum de mesure. 
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2.3.3   Prise de mesure 
Les mesures ont été prélevées sur 55 positions, réparties sur trois rectangles concentriques. 
Le premier rectangle est à la périphérie de la piscine, le deuxième est au bord du bassin 
d’eau et le troisième est à 1,5 m à l’intérieur du bassin d’eau (Figure 2.5: Les positions, 
indiquées par X, où les mesures ont été enregistrées). Cette cartographie permet de prendre 
la totalité des mesures dans les plus brefs délais, afin d’éviter l’effet des changements 
climatiques extérieurs sur l’atmosphère interne de la piscine. La distance horizontale entre 
deux points successifs de mesure varie entre 3 et 5 m. 
 
Figure 2.5: Les positions, indiquées par X, où les mesures ont été enregistrées. 
La prise de mesure a été réalisée le 13 juillet 2012 entre 12h30 et 14h30. A chaque point 
de mesure, seules les valeurs moyennes (sur 10 secondes d’acquisition) sont prises en 
considération pour l'analyse. Étant donné que l’objectif des mesures est de prélever les 
modules de vitesses et non pas l’intensité turbulente, la fréquence d’échantillonnage ne 
constitue pas une contrainte. 
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L'enveloppe a été scellée et toutes les portes et fenêtres du bâtiment ont été fermées pendant 
les mesures. Pendant ce temps, les conditions climatiques étaient stables, la température 
externe n'a augmenté que de 0,4°C et la vitesse du vent est restée constante. La valeur 
mesurée à 12h30 (au début) est comparée à celle obtenue au même point à 14h30 (à la fin) 
et la différence est négligeable. La pression extérieure correspondante, la température, 
l'humidité relative et la vitesse du vent enregistrées par le réseau météorologique étaient 
respectivement de 99,1 kPa, 30,8 °C, 32% et 4 m/s.  
2.4  Formulation mathématique 
Cette partie se propose de décrire d’une façon générale les étapes essentielles de la 
formulation mathématique, ainsi que les outils numériques nécessaires pour réaliser le 
projet de thèse. 
2.4.1  Description et principe du code CFD libre OpenFOAM 
Les codes CFD permettent d’obtenir les champs des différents paramètres physiques, en 
résolvant les équations régissant les mouvements d'un fluide. Ces équations reflètent les 
principes de conservation de la masse, de la quantité de mouvement du fluide (équations 
de Navier-Stokes), ainsi que la conservation de son énergie (enthalpie). Ces codes sont 
aussi capables de décrire le transport de polluants ou les réactions chimiques au sein d'un 
fluide. Du fait que les équations de transport-diffusion régissant les mouvements d'un 
fluide sont différentielles, non linéaires et couplées entre elles, ceci impose l’emploi des 
méthodes numériques de discrétisation. 
Il existe un grand nombre de codes CFD commerciaux qui imposent une licence, qu'ils 
soient, du domaine public ou encore propres à certaines institutions. Pour notre travail, 
nous avons eu recours au code CFD libre OpenFOAM (Open Field Operation and 
Manipulation) version 1.6, distribué depuis 2004 sous licence open source GPL (General 
Public License).  
OpenFOAM est actuellement le principal outil de calcul numérique open source dédié à la 
CFD. On lui dénombre déjà plusieurs solveurs adaptés à des cas bien spécifiques. Son cœur 
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est basé sur la programmation orientée objet C++ qui permet l’écriture des équations 
différentielles partielles d’une manière claire et simple. Il est conçu pour permettre la 
résolution de nombreux problèmes, stationnaires et transitoires. Il est également capable 
de faire des simulations grandes échelles (LES) ou des simulations numériques directes 
(DNS). Il dispose de plusieurs utilitaires pour le pré et le post-traitement ainsi que des 
bibliothèques de modèles physiques. Le code est construit selon la méthode numérique des 
volumes finis pour des problèmes tridimensionnels.  
Il peut effectuer aisément des calculs massivement parallèles en attribuant les processeurs 
aux différentes parties du code. En outre, plusieurs outils de maillage sont déjà intégrés. 
L’avantage principal du logiciel OpenFOAM est qu’il ne renferme aucune partie cachée. 
Cependant, on note paradoxalement parmi ses inconvénients majeurs l’absence de 
certification, l’inexistence d’une interface graphique de travail et une documentation très 
disperse et incomplète OpenFOAM 1.6 ( http://www.openfoam.com). 
2.4.2  Équations régissant l’écoulement (transport-diffusion) 
Compte tenu de l’ordre de grandeur des températures et des vitesses, ainsi que les 
dimensions des GEF telles que les piscines fermées. L'air est souvent considéré comme un 
fluide newtonien incompressible de nature turbulente. Toutefois, la modélisation des 
écoulements turbulents demeure un défi à relever. En effet, il existe des méthodes de 
résolution très complexes et très coûteuses en ressources informatiques comme LES (Large 
Eddy Simulation) ou la DNS (Direct Numerical Simulation). La décomposition de 
Reynolds est un moyen statistique qui nous permet de modéliser la turbulence à moindre 
coût de calcul. Elle consiste à considérer toute grandeur scalaire 𝐺(𝑥, 𝑡) comme la somme 
d'un terme moyen 𝐺 et d'un terme fluctuant 𝐺′: 
𝐺(𝑥, 𝑡) = 𝐺 + 𝐺 `                                                  (2-1) 
En introduisant cette décomposition dans les équations de Navier-Stokes écrites pour le 
mouvement instantané, on obtient les équations du mouvement moyen, qui pour un fluide 
incompressible s'écrivent : 
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 Équation de conservation de la masse : 
            
𝜕𝑈𝑖 
𝜕𝑥𝑖
= 0                                                          (2-2) 
 Équation de conservation de la quantité de mouvement : 


















−  𝜌 𝑈𝑖
`𝑈𝑗
`)]                     −
                        −[1 − 𝛽𝑇(𝑇𝑖 − 𝑇𝑟) − 𝛽𝑀(𝑤𝑖 − 𝑤𝑟)] ∙ 𝑔𝑖                                  (2-3) 
L'approximation de Boussinesq qui assume que la densité massique varie en fonction 
de la température et de l’humidité relative a été adoptée afin de prendre en 
considération la convection naturelle tout en considérant que le fluide est 
incompressible. Elle permet de négliger la variation de la densité massique comme 
le reflète l'équation de conservation de masse. 
















+ 𝑆𝑇                           (2-4) 
Où ST désigne le terme source de l’équation pouvant représenter l’apport énergétique 
par rayonnement thermique, souvent négligé quand on a de faibles écarts de 
température. 
















+ 𝑆𝑤                           (2-5) 
Où Sw désigne le terme source de l’équation pouvant représenter la condensation de la 
vapeur d’eau, souvent négligée quand on a de faibles écarts de température. 
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L’introduction de la décomposition de Reynolds, fait apparaitre des termes fluctuants 
supplémentaires tels que (−𝜌 𝑈𝑖
`𝑈𝑗
`) dits contraintes de Reynolds dans le système 
d’équations. Par conséquent, le nombre de termes inconnus devient supérieur au nombre 
d'équations. C’est ainsi que des modèles de turbulence ont été développés pour modéliser 
le tenseur de Reynolds (−𝜌 𝑈𝑖
`𝑈𝑗
`) ainsi que les autres tenseurs, afin de fermer le système 
d'équations à résoudre. 
2.4.3 Modélisation de la turbulence 
Il existe différents niveaux de modélisation, se distinguant à la fois par l’ordre statistique 
ainsi que par le nombre d'équations de transport supplémentaires introduites pour fermer 
le système d’équations. Les modélisations au premier ordre, sont acceptables seulement si 
on peut considérer la turbulence comme isotrope. Elles sont basées sur l'hypothèse de 
Boussinesq (Boussinesq, 1903) qui modélise le tenseur de Reynolds en faisant l’analogie 
avec la viscosité moléculaire comme suit : 
−  𝑈𝑖
`𝑈𝑗














𝑖               (2-6) 
Où k représente l'énergie cinétique de turbulence qui regroupe les trois composantes de 
fluctuation de vitesse, et 𝜈𝑡 est la viscosité cinématique turbulente qui est une propriété de 
l'écoulement et non pas du fluide. 
Par analogie, on relie les termes de corrélation (−  𝑈𝑖
` 𝑇 `) et (−  𝑈𝑖
` 𝑤 `) qui figurent dans 
les équations de conservation de l'énergie et de transport de l’humidité absolue à la 
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Avec ce changement de variables, le problème est ramené à déterminer uniquement la 
viscosité turbulente 𝜈𝑡 et l'énergie cinétique de turbulence k. 
Il existe des modèles de turbulence de premier ordre à zéro, une ou deux équations de 
fermeture. Les plus utilisés sont les modèles à deux équations de fermeture, du fait qu’ils 
sont les moins dépendants de l’empirisme. Le modèle de turbulence dit k-𝜀 standard à deux 
équations de fermeture est de loin le plus répandu. Ce modèle exprime la viscosité 
turbulente par le produit d'une échelle de vitesse √𝑘 et d'une échelle de longueur 
caractéristique 𝑙. Ces deux échelles sont obtenues à partir de l'énergie cinétique de 
turbulence 𝑘 et de son taux de dissipation de la turbulence𝜀, avec 𝑐𝜇 une constante 
déterminée empiriquement. 
𝜈𝑡 = 𝑐𝜇 √𝑘 𝑙 = 𝑐𝜇 
𝑘2
𝜀
                                    (2-8) 
La modélisation de la turbulence est ainsi ramenée à déterminer (𝑘, 𝜀) à partir de leurs 
équations de conservation respectives. Ces équations de conservation s'obtiennent à partir 




















































         (2-10) 
Ces équations font intervenir une série de coefficients (𝑐𝜇 , 𝑐1𝜀 , 𝑐2𝜀  , 𝜎𝑘, 𝜎𝜀) déterminés 
empiriquement. 
Le modèle de k-𝜀 standard est mal adapté aux écoulements à bas nombre de Reynolds que 
l'on trouve près des parois, car l'hypothèse d'isotropie de la turbulence n'est plus valable au 
voisinage des parois, ce qui oblige à recourir à des relations dites lois de parois.  
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Ces lois interviennent suivant la valeur du nombre adimensionnel Y+ qui est la distance à 




   ;  𝑈𝑓 = √
𝛤𝑝𝑎𝑟𝑜𝑖
𝜌
                                      (2-11) 
Avec 𝛤𝑝𝑎𝑟𝑜𝑖  est la contrainte de frottement à la paroi. 
D’après les valeurs d’Y+ on distingue trois zones de couche limite :  
 Si (Y+ <  5), on est dans la zone appelée la sous-couche visqueuse ou laminaire. 
 Si (Y+ > 30), on est dans la zone où la turbulence est développée de la couche limite. 
 Si (5 < Y+ < 30), on est dans la zone appelée tampon entre la sous-couche laminaire 
et la zone de turbulence développée. 
Les modèles dits (à bas Reynolds) tels que le modèle développé par (Launder & Sharma, 
1974) tentent de corriger cet inconvénient. Ils consistent à introduire des termes correctifs 
pour mieux tenir compte des effets de parois. Ces termes prennent généralement la forme 
de fonctions d’amortissement qui sont actifs uniquement près des parois solides et 
permettent de résoudre k et ε jusqu'à la sous-couche visqueuse de la couche limite. 
2.4.4 Méthode numérique de résolution 
Toutes les équations régissant l’écoulement développées précédemment ont la forme 
générale suivante : 
𝜕𝜙
𝜕𝑡 
+ 𝑑𝑖𝑣(𝑈𝑖 𝜙) − 𝑑𝑖𝑣(𝛤𝜙  𝑔𝑟𝑎𝑑𝜙) − 𝑆𝜙 = 0                     (2-12) 
Dont, le premier terme (terme transitoire), représente l'accumulation de 𝜙 dans le temps, 
le second représente le transport de 𝜙 par convection, le troisième terme correspond au 




Table 2-1: Expressions, Γ_ϕ et S_ϕ dans l’équation 
Équations 𝜙 𝛤𝜙 𝑆𝜙 



















− [1 − 𝛽𝑇(𝑇 − 𝑇𝑟)





















Ces équations sont non linéaires et couplées entre elles. Par conséquent, elles ne peuvent 
être résolues analytiquement. Des méthodes numériques sont donc employées. Ces 
méthodes transforment le système d’équations aux dérivées partielles à un système 
d’équations algébriques après que le domaine de résolution ne soit discrétisé par un 
maillage qui consiste à diviser le domaine en plusieurs sous domaines (volume de control). 
Toutefois, cette discrétisation limite la détermination des valeurs inconnues uniquement 
aux nœuds des volumes de contrôle. 
La méthode employée dans notre projet est celle des volumes finis. Elle consiste à intégrer 
les différentes équations de conservation sur chacun des volumes de contrôle afin d’obtenir 
des équations algébriques pour les inconnues discrètes. La forme générale de ces équations 
est la suivante, pour le nœud P : 
𝐴𝑃
𝜙
 𝜙𝑃 = ∑ 𝐴𝑁𝐵
𝜙





 sont des coefficients correspondant aux termes de convection et de diffusion 
dans les équations de conservation, l'indice NB désignant les nœuds frontaliers du nœud P. 
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Pour décrire les phénomènes transitoires, une discrétisation temporelle doit être réalisée, 
en plus de la discrétisation spatiale. La discrétisation temporelle implique l'intégration des 
équations aux dérivées partielles sur le pas de temps. Si l'intégration du terme 
d'accumulation de 𝜙 est clair. Plusieurs schémas sont possibles pour l'intégration des autres 
termes (explicite, implicite). Le schéma implicite a l'avantage d'être inconditionnellement 
stable.  
D’autre part, le fait que seul le centre du volume de contrôle a une valeur connue de la 
variable 𝜙, une interpolation s’impose afin d’avoir une valeur de la variable 𝜙 sur les faces 
du volume de contrôle. Il existe différents schémas d'interpolation à différents ordres. Les 
schémas d’ordre un ont l’avantage d’être moins couteux que ce soit en temps de calcul ou 
en moyens informatiques. Parmi les schémas d’ordre un, on cite le schéma centré qui fait 
l'hypothèse d'une variation linéaire de 𝜙 d'un nœud à son voisin immédiat. Sa validité se 
limite aux bas nombres de Reynolds, sinon il peut conduire à une représentation de 𝜙 très 
irréaliste. Un autre schéma d’ordre un dit amont (Upwind) qui tient compte du sens de 
l'écoulement (la variable 𝜙 prenant la valeur de 𝜙 au nœud situé en amont). Ce schéma est 
très stable et conduit à des solutions physiquement réalistes, mais présente l’inconvénient 
de générer des erreurs dues aux problèmes de diffusion numérique qui apparaissent lorsque 
l’écoulement n’est pas aligné avec le maillage. Par ailleurs, les schémas d’ordre supérieur 
sont plus précis, mais, ils sont difficiles à faire converger et sont surtout très couteux à 
calculer. 
2.4.5  Algorithme de résolution 
Étant donné qu’en écoulement incompressible, la pression n’a pas d’équation de transport 
et ne peut être déduite de la densité massique. Par conséquent, le couplage entre la pression 
et la vitesse est une contrainte supplémentaire pour la résolution d’un système d’équations 
déjà non linéaire. Pour y remédier, on adopte une stratégie itérative comme celle illustrée 
dans l’algorithme SIMPLE (Semi-Implicit-Method for Pressure-Linked Equations) 
(Patankar, 1980). Son principe consiste, en partant d'un champ de pression estimé, un 
champ de vitesse approché est calculé par le biais des équations de conservation de la 
quantité de mouvement. Des corrections successives sont ensuite apportées à l'un et à 
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l'autre pour se rapprocher petit à petit d'une solution qui satisfait de mieux en mieux 
l'équation de continuité.  
D’autres algorithmes similaires et dérivés de SIMPLE ont été développés, parmi eux 
l’algorithme PISO (Pressure Implicit with Splitting of Operators of Issa) qui comprend 
deux étapes de prédiction et de correction pour la pression au lieu d’une seule (Versteeg & 
Malalasekera, 2007). Pour des simulations stationnaires, on introduit les coefficients de 
sous-relaxation afin de diminuer la variation des variables à calculer d'une itération à la 
suivante et assurer la convergence. Par contre, pour les simulations transitoires, à partir des 
conditions initiales, à chaque pas de temps, une itération du processus de résolution décrite 
précédemment, a lieu. Le pas de temps doit être choisi en fonction de la constante de temps 
caractéristique du phénomène à étudier, afin d’assurer une représentation fidèle au 
phénomène à étudier, non pas pour assurer la stabilité numérique. 
2.5  Conclusion 
Dans ce chapitre, nous avons présenté d’une part, la méthodologie expérimentale adoptée 
pour la prise de mesure afin d’avoir une référence de base à laquelle le modèle numérique 
développé est validé. Avec une description détaillée des différents instruments de mesure, 
des étapes suivies pour l’élaboration du dispositif de mesure, ainsi que la procédure de la 
prise de mesure. D’autre part, une description mathématique générale non exhaustive 
décrivant les équations moyennées régissant l’écoulement, la modélisation de la 
turbulence, la méthode numérique de discrétisation ainsi que l’algorithme de résolution. 
Dans le but est de simuler par CFD via le logiciel OpenFOAM, les mouvements d'air dans 
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Un code de calcul basé sur OpenFOAM (Open Field Operation and Manipulation) est 
utilisé pour effectuer une étude thermo-aéraulique de l’écoulement d'air dans une cavité 
rectangulaire avec plancher chauffé. Trois modèles de turbulence RANS (Reynolds 
moyennés Navier-Stokes) (k-ε, RNG k-ε et k-ωSST) combinés à quatre solveurs traitant 
les phénomènes de transfert de chaleur sont employés pour tester et valider le logiciel 
OpenFOAM. Les résultats ainsi obtenus sont en bon accord avec les mesures disponibles 
dans la littérature. Ils montrent que le choix du modèle de turbulence et du solveur 
n'affectent pas de façon significative les résultats. En termes de précision des résultats et 
du temps d'exécution, la paire la plus satisfaisante est obtenue en associant le modèle RNG 
k-ε au solveur BuoyantBoussinesqSimpleFoam (BBSF). Cette paire est ensuite utilisée 
dans une étude paramétrique afin d'améliorer notre compréhension du contrôle de la 
ventilation. 
Pour déterminer la meilleure configuration d'aération, une évaluation de la qualité de l'air 
intérieur et du confort thermique dans la cavité a été réalisée. À cette fin, une nouvelle 
équation est implémentée dans un code libre OpenFOAM. Il utilise le concept de «l'âge de 
l'air» pour quantifier la qualité de l'air et les indices : EDT «Effective Draft Temperature»  
et PD «People Dissatisfied» pour quantifier le confort thermique. Les résultats obtenus 
montrent un contraste évident dans l'évolution de la qualité de l'air intérieur et du confort 
thermique. Par conséquent un compromis est nécessaire pour le choix de la configuration 
de la ventilation pour avoir une qualité d'air intérieur et un confort thermique acceptables. 
Mots clés: Thermo-aéraulique, CFD, OpenFOAM, modèles de turbulence RANS, qualité 







An OpenFOAM (Open Field Operation and Manipulation) code is used to carry out a 
thermo-ventilation study of the airflow in a heated rectangular cavity. Three turbulence 
models RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes), (k-ε, RNG k-ε) and (k-ω SST), 
combined with four solvers treating the heat transfer phenomena, are employed to test and 
validate the OpenFOAM code. The obtained results are in good agreement with the 
available measurements in the literature. They show that the choice of the turbulence model 
and the solver do not significantly affect the results. Based on the accuracy of results and 
execution time, the most satisfactory pair is obtained by the association of RNG k- model 
and BuoyantBoussinesqSimpleFoam (BBSF) solver. This pair is then used to perform a 
parametric study, in order to improve our understanding for ventilation control. 
To determine the best air ventilation configuration, an evaluation of the indoor air quality 
and the thermal comfort in the cavity is carried out. To this end, a new equation is 
implemented in an open-source C++ code OpenFOAM. It uses the concept of “air age” to 
quantify the air quality and two indexes, the “Effective Draft Temperature” and “People 
Dissatisfied”, to quantify the thermal comfort. The results obtained show an evident 
contrast in the evolution in air quality and thermal comfort, therefore a compromise for the 
choice of air ventilation configuration is necessary, to have a both acceptable indoor air 
quality and thermal comfort. 
Keywords: Thermo-ventilation, computational fluid dynamics, OpenFOAM, RANS 




Indoor air quality (IAQ), thermal comfort and energy efficiency are crucial to the design 
of modern buildings. To reach this end it is necessary to have an accurate knowledge of 
the airflow structure as well as of the temperature distribution inside the buildings. Nielsen 
obtained measurements on flow field in three ventilated cavities for isothermal conditions 
(Nielsen 1978 et 1979), and with a heating (Nielsen 1976, 1978) floor. He also studied 
numerically the effect of buoyancy on the flow by solving the Navier-Stokes and energy 
conservation partial differential equations in two dimensions with the Boussinesq 
approximation (Nielsen 1976). 
Although the cavities of Nielsen are reduced scale models rather than real size rooms, they 
have been used by several authors to develop and validate numerical codes for the thermal 
analysis and/or design of buildings. Thus, (Daoud and Galanis, 2008) have used the zonal 
method to obtain the three-dimensional flow field with a good agreement with 
measurements made by (Nielsen, 1979). The computational fluid dynamics (CFD) method 
is required for a comprehensive investigation of flow inside buildings. (Omri and Galanis, 
2009) simulated the Nielsen isothermal cavity by CFD using several turbulence models in 
two equations with the “Fluent” software. They concluded that the RNG k- and k-ω-SST 
models give satisfactory results with good agreement with the experimental data while the 
k- model overestimates the thickness of the jet, which represents the expansion of the air 
inside the Nielsen cavity(Nielsen, 1979). 
Ventilated cavities of different dimensions have been also used to study the fluid flow 
and/or heat transfer in buildings or parts thereof. Such studies focused on the effects of 
mixed convection (Raji et al., 2008; Xue and Shu, 1998), turbulent forced convection for 
different outlet port positions  (Sourtiji et al., 2011), and on the conjugated heat transfer 
inside the cavity for conduction and convective heat transfer ( Xamán et al., 2009). Mora 
(Mora et al., 2002) conducted a comparison between the zonal and CFD methods applied 
to the ventilated isothermal room of (Zhang et al., 1992) with dimensions of 5.79 m x 2.08 
m. His CFD study was realized with the k- turbulence model in two dimensions. The input 
air velocity was U0= 1.71 m/s (giving Re = 5800) and the corresponding temperature T0= 
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296.1 K while the floor temperature was kept constant at T= 312.7 K. The results obtained 
for the CFD mesh of 73 x 57 using the “StarCD” software were satisfactory.  
Others studies considered rooms to investigate the IAQ and the thermal comfort. The local 
mean age of air quantity is used to assess ventilation efficiency inside forced-ventilation 
food plants (Chanteloup and Mirade, 2009) and in naturally ventilated offices (Van 
Buggenhout et al., 2006; Buratti et al., 2011). (Lin, 2011) used the effective draft 
temperature (EDT) to evaluate and predict the performance of mixing ventilation in a 
chamber under stratum ventilation. For their simulation, they used RNG k- model based 
on the commercial “Fluent” software. 
Compared to the different commercial software’s which have been used extensively 
(Zhang et al., 1992; Omri 2009; Buratti et al., 2011; Lin, 2011), little work has been done 
with OpenFOAM on heated flows in ventilated cavities. Santiago et al. (Santiago et al. 
2011) used OpenFOAM and Fluent to simulate the 2D flow in a closed differentially heated 
cavity for pure natural convection. They compared the results to the measurements of 
(Ampofo 2003) and concluded that there is almost no difference between those obtained 
by OpenFOAM and Fluent. 
In this paper, the ventilated and heated rectangular cavity of (Nielsen 1976, 1979) is used 
as a test case to achieve the following objectives: 
 Test the solvers and the turbulence models available in the library of the software 
OpenFOAM to validate the use of the OpenFOAM for the building simulations. 
 Improve our understanding of the physics of flow and heat transfer in the cavity by a 
parametric study for better control of ventilation. 
 Evaluate, with a solver developed for this purpose, the IAQ and thermal comfort inside 





3.2 Numerical methodology  
3.2.1 Cavity description 
The 3D rectangular cavity considered by (Nielsen) is shown in figure 3.1. It has a height 
H=127 mm, a width W= 4.7H and a length L=3H. Fresh air is supplied to the cavity from 
a thin inlet slot of height h = 0.056H located at the top-left side (plane x= 0). The air leaves 
the cavity through a thin slot of height t=0.16H located at the bottom-right side (plane x= 
L).The width of the inlet and outlet slots is equal to the cavity width “W”. All the walls of 
the cavity are considered adiabatic except for the floor where a uniform heat flux density 
is imposed. 
 
Figure 3.1 The cavity studied. 
3.2.2 Governing equations 
Equations considered here are the differential equations expressing mass conservation, 
momentum conservation, energy conservation and the closure equations for modeling 
turbulence. Four different solvers of the OpenFOAM library were used to treat the coupled 
phenomena of heat transfer, forced and buoyancy-driven flows in the cavity. The solvers 
used for the present simulations are: 
 BuoyantBoussinesqPisoFoam (BBPF); 
 BuoyantBoussinesqSimpleFoam (BBSF) ; 
 BuoyantPisoFoam (BPF); 
 BuoyantSimpleFoam (BSF). 
39 
 
These solvers are chosen to cover the different situations: the flow regime (transient or 
steady) and the resolution algorithm (Piso or Simple). The flow compressibility or 
incompressibility is also considered by the four solvers through taking or not into account 
the effect of buoyancy forces using the ideal gas equation of state or the Boussinesq 
approximation. This approximation expresses the Archimedes force as a linear function of 
temperature. Table 1 summarizes the characteristics of each solver. 
Table 3-1: Solvers Characteristics 
Two systems of equations are used by the four solvers. The first system is used by the 
BBPF and BBSF solvers (Eqs. 3-1 to 3-3) where the fluid is assumed incompressible and 
the buoyancy effect is taken into account by the Boussinesq approximation. The second 
system is used by the BPF and BSF solvers (Eqs. 3-4 to 3-7). In this case, the mass density 
(ρ) is an unknown variable and therefore, the system is complemented by the ideal gas 
equation. 
System of equations used by BuoyantBoussinesqPisoFoam (BBPF) and 
BuoyantBoussinesqSimpleFoam (BBSF) solvers is: 
















+ ∇ ∙ (𝑈𝑇) − ∇ ∙ (𝛼𝑒𝑓𝑓∇𝑇) = 0                              (3-3) 
 BBPF BBSF BPF BSF 
Flow regime Transient Steady Transient Steady 
Solving 
algorithm 







Ideal Gas Ideal Gas 
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𝜇𝑒𝑓𝑓(𝛻 ∙ 𝑈 ∙ 𝐼)] = 









        (3-7)  
In the present simulation, turbulence is considered as isotropic, which is a common 
assumption in the modeling of flows with heat transfer (Zhai et al.2007; Zhang et al 2007) 
For this reason, the turbulence models chosen are the first order models: k-, RNG k- and 
k- SST. After a grid independency analysis, a structured mesh with 415104 nodes (N_x 
 N_y  N_z =  92  94  48) is used for the cavity (Fig 3. 2). Refinements near the walls 
have been made to keep the dimensionless distance Y+ < 11.225. 
 
Figure 3.2: Mesh distribution in the cavity. 
For the simulations based on the transient solvers, the time step is selected so that the 
Courant number is less than 1 to achieve temporal accuracy and numerical stability. Note 
that in these cases, the steady state is reached and the truncation error introduced by the 
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temporal scheme vanishes from the sixth second of the simulation. The simulations were 
stopped when the residuals become constant with values less than 10-6. 
3.3 Results and discussion 
The results obtained are presented in three sections. In the first, the four solvers are used 
with the different turbulence models mentioned above to simulate the flow inside the 
rectangular cavity. The results are compared with the experimental measurements 
presented by (Nielsen 1976, 1979) in order to validate the OpenFOAM code. In the second 
section, the results of a parametric study are presented and analyzed in order to understand 
the influence of some parameters on the velocity and temperature fields. In the final section, 
the indoor air quality (IAQ) and thermal comfort inside the cavity are evaluated to 
determine the best configuration that ensures a good IAQ and thermal comfort. Note that 
the computer used for the present simulations has a processor (Intel i7) of 3GHz and a 
memory (RAM) of 8 Go. 
3.3.1 OpenFOAM code validation 
In this section, the rectangular cavity of (Nielsen 1976, 1979) is simulated by considering 
the same boundary condition she used and described as follows: the air is introduced 
horizontally at a velocity U0=15.2 m/s (Re=7100) with a turbulence intensity of the order 
of 5% (U’=5% U0) and a temperature T0 = 295.15 K. All the walls of the cavity are 
considered adiabatic except for the floor where a uniform heat flux density is imposed (q 
= 563 W/m2 or Q = 128W). Its value was calculated from the Archimedes number used by 
(Nielsen 1976): Ar = 1.810-6. 
Figure 3.3 shows the distribution of the normalized velocity horizontal component along 
the cavity height at the vertical line (x = 2H, y = W/2). By spreading in the cavity, the jet 
expands and its maximum velocity diminishes. The negative velocities in the lower part of 
the cavity indicate the presence of a substantial air recirculation in that area.  
Figures 3.4 and 3.5 show the normalized temperature profiles along two horizontal lines: 




Fig.3.3: Normalized air velocity at x = 2H, y = W/2 for different solvers 




Fig.3.4: Normalized temperature profile at y = 0.67W, z = 0.25H for different solvers a) 




Fig.3.5: Normalized temperature profile at y = 0.67 W, z = 0 for different solvers a) k-ε 
model, b) k-ω SST model, c) RNG k-ε model. 
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In the quarter -height line (Fig. 3.4), the temperature decreases in a significant way until x 
= 0.5H where the decrease becomes very small due to stratification inside the cavity. Close 
to the jet inlet, the forced convection dominates the natural convection. Around x = 0.5H, 
the jet velocity loses its intensity and consequently the ratio between the forced convection 
and the natural convection tends to stabilize. For the temperature at the floor (Fig. 3.5), a 
similar distribution of the temperature profile is obtained but with different intensities due 
the effect of the heat transfer from the floor. Close to the left wall (x=0) the temperature at 
both heights increases significantly due to the small air velocities in this area. Note that the 
turbulent model k- did not predict accurately the flow in this region. From x 0.5H, the 
temperature profiles decrease almost linearly. 
From the previous results, the following comments can be deduced: 
 In general, a good agreement is obtained between the numerical results and the 
measurements, which validate the used OpenFOAM code. 
 The choice of the solver has little influence on the accuracy of the results. However, 
the two solvers BBPF and BBSF, which invoke the Boussinesq approximation, give 
more satisfaction, particularly with respect to the smaller computation time. 
 The turbulence model has a bigger influence than the solver on the accuracy of the 
results. In fact, regardless of the solver, the result obtained with RNG k- model are 
the closest to the experimental measurements of (Nielsen 1976, 1979). The k-ω SST 
model also gives satisfactory results for the velocity field but not for temperature, 
where a divergence with experimental data at the floor level is quite important (Fig. 
3.5b). The k- model overestimates the thickness of the air jet (Fig. 3.3a) but its 
temperatures predictions are acceptable. 
 The temperature difference between the cavity inlet and outlet slots (Table 3.2) is 
overestimated by the incompressible solver BBPF and it is underestimated by the two 
compressible solvers BPF and BSF. The results of the solver BBSF are closest to the 
experimental measurements, particularly when using the turbulence model RNG k-. 
 For the temperature, a difference between the experimental measurements and the 
simulation results up to 30% is observed in the area just below the air inlet (Fig. 3.4). 
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This may be attributed to the anisotropy of the flow, which is present at that location 
and cannot be taken into account by the RANS models used. Thus, the present 
simulations highlighted how the effect of the turbulence model is important.  
 Despite the temperature gradient that exists inside the cavity, the buoyancy effect is 
correctly taken into account by the four solvers using the Boussinesq approximation 
(BBPF and BBSF) or the ideal gas law (BPF and BSF). 
Table 3-2: Temperature difference in ºC between the cavity inlet and outlet sections for 
different model solvers 
According to the above comments, the BBSF solver and the RNG k- turbulence model is 
selected to carry out the parametric and thermal comfort studies presented in the following 
two sections. The criteria adopted to select this are, in order of importance, the accuracy of 
results and the execution time obtained in the previous simulations. 
3.3.2   Parametric study 
In a ventilated heated cavity, the velocity and temperature fields are highly affected by the 
inlet airflow rate and by the wall heat flux. In this section, a parametric study is presented 
to evaluate the effects of three parameters: the heat flux on the floor, the inlet section height 
and the inlet velocity intensity. Five simulations are carried out for each parameter and the 
following boundary conditions, that are representative of flow features encountered in real 
rooms, are considered as reference values: 
 Inlet section height: h = 0.056H; 
 Inlet velocity: U0 = 0.5 m/s; 
 Inlet temperature: T0 = 293.15 K;  
 Heat flux density: q = +5 W/m2. 
 BBPF BBSF BPF BSF 
k- 1.913 1.779 1.503 1.408 
k- SST 1.899 1.621 1.562 1.498 
RNG k- 1.9 1.73 1.488 1.373 
Experimental data 1.71 1.71 1.71 1.71 
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These reference parameters are of the same order of magnitude as those of HVAC (Heating, 
Ventilation and Air-Conditioning) domain, the inlet velocity is in fact chosen to generate 
a reasonable number volume change per hour. 
a) Effect of the floor heat flux 
Five different heat fluxes were imposed at the cavity floor: -10W, -5 W (cooled cavities), 
0 (adiabatic cavity), +5 W and +10 W (heated cavities).  
The results presented in Figure 3.6 show an increase of the maximum jet velocity and the 
backward air velocity in the bottom half of the cavity (recirculation region) when the heat 
flux increases. This indicates that there is an important contribution of the floor heat flux 
on the flow structure inside the cavity. 
 
Fig.3.6: Normalized velocity at x = 2H, y = W/2. Effect of the heat flux imposed on the 
cavity floor. 
Table 3-3 shows the evolution of the temperature difference between the inlet and the outlet 
of the cavity, with respect to the imposed flux on the floor, is monotonic. Indeed, the 
difference is negative when the flux is negative and positive when the flux is positive, 
moreover it can be seen that the temperature difference between input and output is null 
when the flux is null, meaning that the cavity is adiabatic at all its walls. 
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Table 3-3: Temperature difference in ºC between the cavity inlet and outlet sections for 
various heat fluxes 
Q (W) -10 -5 0 +5 + 10 
ΔT0 -1.0392 -0.5206 0 0.5210 1.0426 
 
 
Figure.3.7: Normalized temperature profile at y = 0.67W. Effect of the heat flux imposed 
on the cavity floor. 
The normalized temperature profiles, Fig. 3.7, clearly illustrate the differences between the 
cooled and heated cavity.  
In the case of the heated cavity, the normalized temperature profiles, decrease 
exponentially as x/H increases towards its maximum value (x/H=3).  
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In the cooled cavity, from the position around x/H = 1.5 to the right side of the cavity 
(x/H=3), the normalized temperature profiles are qualitatively and quantitatively similar to 
those in the heated cavity case. Around the position x/h = 1.5, the temperature falls in a 
brusque manner in the case of the cooled cavity (the normalized temperature profiles 
increase). Recall that, Figure 3.7 is dimensionless with respect to the difference between 
cavity inlet and outlet temperatures that vary for each case (see Table 3-3).This possibly 
due to the weak air recirculation presents at the right side of the cooled cavity. Because as 
the heat flux is imposed on the floor, the Archimedes' buoyancy promotes the air 
recirculation when the heat flow is positive (heated cavity), and amortized it when the heat 
flux is negative (cold cavity). 
b) Effect of flow rate by varying the inlet section height 
Five heights are considered: h = 0.028H, 0.042H, 0.056H, 0.070H, and 0.084H. Note that 
the inlet section width and the inlet velocity are kept constant in all cases. Therefore, the 
airflow rate entering the cavity increases with the inlet height. 
 
Fig.3.8: Normalized velocity profile at x = 2H, y = W/2. Effect of inlet section height. 
The results (Fig. 3.8) show that increasing the inlet section height leads to the increase of 
both the velocity of inlet air jet at the top of the cavity as well as the velocity of the air 
recirculation at the bottom of the cavity. This is due to the increase of the airflow rate 




Figure.3.9: Normalized temperature profile at y = 0.67W. Effect of the inlet section 
height. 
The normalized temperature profiles shown in Figure 3.9 indicate that the stratification 
phenomenon increases inside the cavity when the inlet section height is reduced. Far from 
the inlet section, the horizontal gradient of the normalized temperature decreases and 
consequently the curves become flat.  
At the floor level (z = 0), by reducing the inlet section height, the length of the flat part 
increases due to two effects: increasing the inlet airflow rate, and decreasing to, of the 
outlet temperature as shown in Table 3-4. 
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Table 3-4: Temperature difference in ºC between the cavity inlet and outlet section for 
various inlet section heights 
h 0.028H 0.042H 0.056H 0.070H 0.084H 
ΔT0 1.0477 0.6968 0.5210 0.4153 0.3446 
 
c) Effect of flow rate by varying the inlet velocity 
Five inlet velocities are considered: U0= 0.33 m/s, 0.4 m/s, 0.5 m/s, 0.66 m/s, and 1 m/s. 
The normalized velocities profiles show that the thickness of the air jet increases when the 
air inlet velocity decreases (Fig. 3.10). However, the maximum air jet velocity is better 
maintained when the air inlet velocity increases. The backward air velocity at the bottom 
left side is almost not affected. 
 
Fig.3.10: Normalized velocity profile at x = 2H, y = W/2. Effect of the inlet velocity. 
The normalized temperature profiles for the case z= 0.25H (Fig. 3.11a) are essentially 
independent of U0 for x/H >1.5. However, when x/H tends towards zero the profiles are 
increasingly apart from each other with higher temperatures are bigger when the air inlet 
velocity increases. This is because of the warm air up-flow resulting from the air 




Fig.3.11: Normalized temperature profile at y = 0.67W. Effect of the inlet velocity 
At the floor (z=0) the normalized temperature profiles are qualitatively similar but 
quantitatively different (Fig. 3.11b). The higher temperatures near the floor (z=0) indicate 
that the stratification inside the cavity is present especially when the air inlet velocity 
decreases. Table 3-5 shows that the air outlet temperature decreases with increasing air 
inlet velocity, because the airflow rate increases. 
Table 3-5: Temperature difference in ºC between the cavity inlet and the outlet sections 
for various inlet velocities 
U0  (m/s) 0.33 0.4 0.5 0.66 1 
ΔT0  0.7824 0.6514 0.5210 0.3904 0.2602 
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d) Effects of the combined inlet section height and the inlet velocity 
The quantity of fresh air supplied to a building, or a part there of, depends on its function 
(kitchen, bedroom, laboratory, etc.), and on national regulations such as the ASHRAE 
(American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers) Standards 
and Guidelines (ASHRAE, 2002).  
This airflow rate should be reduced to a minimum in order to increase energy efficiency 
without compromising the IAQ and thermal comfort inside the space. To reach this end, 
different parameters play an important role such as the inlet section (dimensions, position, 
numbers...) and the inlet velocity.  
To assess the effect of the combined two parameters (the inlet section dimensions and the 
inlet velocity), the airflow rate is kept constant and equal to Qv=2.12 x 10-3 m3/s while the 
inlet section height and the inlet velocity are varied simultaneously.  
Five combinations of h and U0 are considered: h=0.028H with U0= 1 m/s, h = 0.042H with 
U0= 0.66 m/s, h = 0.056H with U0= 0.5 m/s, h = 0.070H with U0= 0.4 m/s and h = 0.084H 
with U0 = 0.33 m/s. 
 
Fig.3.12: Normalized velocity profile at x = 2H, y = W/2 for the various inlet conditions 
which keep the flow rate constant 
Figure 3.12 shows that the normalized velocity profiles are qualitatively and quantitatively 
similar to those obtained by varying only the inlet section height (Fig. 3.8) but not with 
those obtained by varying the inlet velocity (Fig. 3.10).  
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Normalized temperatures profiles, shown in Figure 3.13, are qualitatively similar only with 
those obtained by varying the inlet section height (Fig. 3.9) but do not match the 
quantitative results obtained by varying separately the inlet section height (Fig. 3.9) and 
the inlet velocity (Fig. 3.11).Table 3-6 shows that under these conditions the outlet 
temperature is always the same.  
This numerical result can be justified by applying the first law of thermodynamics to the 
cavity: since the inlet conditions (flow rate and temperature) and the heat added to this 
open system are fixed, it follows that the exit air temperature is indeed independent of the 
specific values of inlet height and inlet velocity. 
 
Fig.3.13: Temperature profile at y = 0.67W for the different for various inlet conditions 




Table 3-6: Temperature difference in ºC between the cavity inlet and outlet sections for 
various inlet conditions, which keep the flow rate constant 
h 0.028H 0.042H 0.056H 0.070H 0.084H 
U0  (m/s) 1 0.66 0.5 0.4 0.33 
ΔT0  0.5234 0.5223 0.5210 0.5194 0.5178 
 
3.3.3  The indoor air quality and thermal comfort in the cavity 
Inside enclosed spaces, a good indoor air quality (IAQ) is necessary to ensure an acceptable 
thermal comfort. These two parameters depend on the shape, the position and the 
dimensions of the inlet section. 
a) Air age 
To quantify the IAQ, the concept of “air age” which expresses the speed of air exchanges 
at a given point, is used. A low air age value means that the air is often renewed, implying 
a good air quality. A differential transport equation (Eq. 3-8) of a scalar τ, which represents 
the “air age” (Xianting, 2003), is implemented in the developed OpenFOAM code. This 
equation is not coupled with the other equations of the BBSF systems. 
𝜕
𝜕𝑡
(𝜏) + 𝛻 ∙ (𝑈𝜏) − 𝛻 ∙ (
𝜈𝑒𝑓𝑓
𝜎𝜏
 𝛻𝜏) = 1                      (3-8) 
Where: 
 The term (
𝜕
𝜕𝑡
(𝜏)) represents the accumulation over time. 
 The term (𝛻 ∙ (𝑈𝜏))represents the transport of τ by advection. 
 The term (𝛻 ∙ (
𝜈𝑒𝑓𝑓
𝜎𝜏




) is the diffusion coefficient which is the diffusion coefficient of the linear 
momentum,(𝜈𝑒𝑓𝑓 ), adjusted by the dimensionless number, (𝜎𝜏). Recall that the 
effective kinematic viscosity (𝜈𝑒𝑓𝑓 = 𝜈𝑙 + 𝜈𝑡) is the sum of the molecular kinematic 
viscosity (𝜈𝑙), which is an intrinsic property of the fluid, and the turbulent kinematic 
viscosity (𝜈𝑡), which characterizes the turbulence of the flow in the first order of 
turbulence models. The dimensionless number 𝜎𝜏 is the equivalent Prandtl number of 
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τ and represents the ratio between the diffusion coefficients of the linear momentum 
and the air age. In the present simulations, it was considered 𝜎𝜏 = 1 (Xianting, 2003). 
 The right term is the source term, which is equal to  1. 
 
As a boundary conditions for the air age, the simple Dirichlet boundary conditions (=0) is 




= 0) is used (Xianting, 2003). 
The results obtained for the different configurations of the inlet section (Fig. 3.14) show 
that the bottom corner below the inlet section is poorly ventilated. The conditions in this 
region deteriorate as the inlet velocity decreases and the inlet height increases although the 
ventilation rate for the cavity remains constant. This is explained by the fact that the air 
recirculation inside the cavity is less important, when the inlet velocity decreases and the 
inlet height increase. In the rest of the cavity, the ventilation seems uniform. These results 
are reflected in Table 3-7, where it can be observed that the mean air age in the cavity is 
always around 17 seconds. However, the variation of the air age in the cavity, indicated by 
the value of the standard deviation, shows that to have a more uniform renewal of the air 
requires decreasing the inlet section and increasing the inlet velocity. Based on these 
results, the most satisfactory configuration for the air renewal is obtained with the 
combination “h = 0.028H and U0 = 1m/s”. 
Table 3-7: Average of the air age with the standard deviation for various inlet conditions, 
which keep the flow rate constant 
h (m) 0.028H 0.042H 0.056H 0.070H 0.084H 
U0  (m/s) 1 0.66 0.5 0.4 0.33 
τmoy  (s) 17.387 17.508 17.481 17.395 17.285 
Standard 
deviation (s) 








b)  Thermal comfort index 
The feeling of comfort inside indoor spaces is a difficult concept to quantify. It depends on 
a number of factors, which influence the thermal equilibrium between the human body and 
its environment. Temperature, air velocity, turbulent intensity, relative humidity and 
thermal radiation are the main physical parameters that influence the thermal comfort 
(Bellache et al. 2005).  
The thermal comfort is an intensive physical quantity. Therefore, thermals comforts indices 
are intensive magnitudes of correlations (temperature, velocity, etc.) and independent of 
the size and/or mass of the object studied. This justifies the quantification of thermal 
comfort even in a cavity considered here with dimensions of 391mm x 596.9 mm x 127 
mm. 
To evaluate thermal comfort in the cavity, the two indexes EDT (Effective Draf 
Temperature) and the percentage of PD (People Dissatisfied) (ASHRAE 2002) are 
introduced in the OpenFOAM Code.  
The index EDT, given by Eq. 3-9, takes into account the difference between the local 
temperature and the set point as well as the air velocity. 
𝐸𝐷𝑇 = (𝑇 − 𝑇𝑐) − 8 ∙ (𝑈 − 0.15)                                     (3-9) 
In the present study, the value of the set-point temperature is: 𝑇𝑐 = 295.15 𝐾.  
The EDT index represents the combination of the influence of the air temperature and its 
velocity on the occupant’s physiological response to the surrounding environmental 
conditions. Positive values of this parameter indicate a sensation of heat while negative 
values indicate a sensation of cold. Under the best conditions of thermal comfort, EDT 
should be between -1.7 and +1.1 (ASHRAE 2002). 
The results shown in Figure 3.15 are so similar, that it is very difficult to differentiate the 
different cases. It can be stated that the acceptable thermal comfort zone covers almost the 
entire cavity; only two small discomfort areas are observed.  
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The first area corresponds to high values of EDT (uncomfortable hot sensation) and is 
located at the lower left corner of the cavity. The second area corresponds to low values of 
EDT (uncomfortable cold sensation) and is located at the top close to the inlet section. The 
latter area increases slightly when the inlet velocity increases. Thus, based on the EDT 
index, the most satisfactory configuration for thermal comfort is obtained with the 
combination “h = 0.084H and U0 = 0.33 m/s”. 
The second index considered in the present study to quantify the thermal comfort is the 
percentage of PD, which is given by Eq. 3-10. In addition to the air temperature, and its 
velocity, the PD index takes into account the turbulence intensity of the flow. This factor 
must be less than 10% to have an acceptable thermal comfort area. 
𝑃𝐷 = (34 − 𝑇) ∙ (𝑈 − 0.05)0.62 ∙ (3.14 + 0.37 ∙ 𝑈 ∙ 𝐼)              (3-10) 
The calculated distributions of the PD index are shown in Figure 3.16. It shows that the 
comfort zone is relatively smaller than that obtained with the EDT index. This is because 
the PD index takes into account the turbulent intensity unlike the EDT index.  
The discomfort zone is mostly located at the top of the cavity from the supply air inlet to 
the air outlet along the cavity ceiling. Another small discomfort zone is located at the 
bottom right of the cavity; its size decreases with decreasing inlet velocity or increasing 
inlet height. Based on the results of Figure 3.16 the most satisfactory thermal comfort is 
obtained with the combination “h = 0.084H and U0 = 0.33 m/s”, i.e. for the same conditions 





Fig.3.15: The thermal comfort parameter EDT at the plane y = W/2 for various inlet 




Fig.3.16: The thermal comfort parameter PD at the plane y = W/2 for various inlet 
conditions which keep the flow rate constant 
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c) Thermo-ventilation analysis obtained for the best configuration 
The results of the two previous subsections show that the inlet conditions for best IAQ 
(based on air age distributions) and best thermal comfort (based on EDT and PD 
distributions) are not the same. The former is achieved with the combination “h = 0.028H 
and U0 = 1 m/s” while the second is obtained with “h = 0.084H and U0 = 0.33 m/s”. In 
view of this situation the combination “h=0.056H and U0 = 0.5 m/s” is selected as a 
compromise which leads to satisfactory distributions of both IAQ and thermal comfort. 
Figure 3.17 shows the different iso-contours of velocity, temperature, turbulent kinetic 
energy, and dissipation rate of turbulent energy for the selected configuration “h=0.056H 
and U0 = 0.5 m/s”. 
By spreading in the cavity, the air jet widens and its maximum speed decreases. A strong 
air recirculation is clearly observed which favors a good air renewal inside the cavity. 
However, the presence of the small vortex structures is observed in three locations: just 
below the air inlet, in the upper corner opposite of the air inlet, and in the bottom corner of 
the air inlet. It is pertinent to recall that the later one corresponds to the most poorly 
ventilated area in the cavity because at this area, the forced convection is the lowest. 
Concerning the temperature field, the isotherms are quite vertical where the majority start 
from the air inlet to the air outlet. This indicates the absence of air stratification inside the 
cavity. Moreover, the temperature of the air is quite uniform, except in the bottom corner 
of the inlet air where the presence of a high temperature peak occurs. This corresponds to 
the area where EDT index indicates a situation of discomfort caused by the sensation of 
lime. 
About the turbulence, as shown in Figures 3.17c, d, globally a low turbulent energy is 
noticed. The region where it is highest corresponds to the area where the air jet expands. It 
is also observed that regions where the PD index indicates discomfort correspond to the 




Fig.3.17: Different iso-contours at the plane y = W/2. a) Velocity U, b) temperature T,  




In this paper, several numerical simulations using RANS turbulence models were 
performed with OpenFOAM solvers including the buoyancy effect. In comparison with 
experimental data, the results obtained are substantially in good agreement. This makes the 
used OpenFOAM code guaranteed tool for HVAC simulations. The association of the RNG 
k- turbulence model and the BuoyantBoussinesqSimpleFoam (BBSF) solver offers a best 
compromise between an acceptable computation time and sufficient accuracy of the 
calculated fields. 
The parametric study highlighted the influence of different parameters on the temperature 
and velocity fields as well as their impact on indoor air quality (IAQ) and the thermal 
comfort. A significant disparity in the temperature distribution inside the cavity is found 
following the direction of the imposed heat flux on the floor (positive or negative flux). 
Moreover, it was noted that the flow rate effect on the flow structures and temperature 
distribution is more important by varying the inlet section than the inlet velocity.  
The results obtained, by the new solver developed to assess the IAQ and thermal comfort 
in the cavity, show that the two indices of thermal comfort (Effective Draft Temperature 
and People Dissatisfied) lead to slightly different zones of discomfort. It was concluded 
that a compromise in the choice of the velocity inlet and section inlet parameters is 
necessary to have acceptable distributions of both thermal comfort and IAQ. This is 
because the best inlet air configuration that gives the best IAQ is diametrically opposed to 
that which gives the best thermal comfort. 
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Plusieurs simulations CFD (dynamique de fluide computationnelle) du flux d'air 
tridimensionnel avec transfert de chaleur et de masse dans une piscine de géométrie complexe 
ont été réalisées à l'aide du logiciel OpenFOAM. Un solveur a été développé pour tenir compte 
du transfert de masse et des conditions aux limites thermiques appropriées. Plusieurs modèles 
de turbulences RANS (Reynolds-Averaged Navier-Stokes) ont été utilisés. La comparaison des 
résultats numériques avec les mesures expérimentales de la vitesse de l'air, de la température et 
de l'humidité a montré une bonne concordance et ce, quel que soit le modèle de turbulence. Par 
ailleurs, pour évaluer l'effet météorologique sur l'atmosphère intérieure de la piscine, deux 
simulations ont été réalisées. Leur comparaison a montré un très faible effet sur l'environnement 
interne qui se traduit par une stratification plus importante de la température en hiver. 
Parallèlement, l’évaluation de l'effet des nageurs sur l'atmosphère intérieure de la piscine s’est 
avérée d'une grande importance. Ainsi, il a été conclu que d’une part, l'avantage principal est 
l'homogénéisation de la température et de l'humidité spécifique dans l'espace occupé. D'autre 
part, son effet négatif majeur est l'augmentation de l'humidité spécifique dans l'air. 












Several CFD (computational fluid dynamics) simulations of the three-dimensional airflow with 
heat and mass transfer in a complex geometry indoor swimming pool were performed using the 
OpenFOAM software. A solver has been developed to take into account the mass transfer and 
the appropriate thermal boundary conditions. Several turbulence models RANS (Reynolds-
Averaged Navier-Stokes) types were used. The comparison of numerical results with 
experimental measurements of air velocity, temperature and humidity showed good agreement 
regardless of the turbulence model. In order to evaluate the weather effect on the indoor 
atmosphere of the swimming pool, two simulations were carried out with winter and summer 
weather conditions. Their comparison showed a very small effect on the internal environment 
which is manifested by a greater temperature stratification in winter. Furthermore, the effect of 
swimmers on the indoor atmosphere of the swimming pool was evaluated and found to be of 
great importance. The main advantageous effect is the homogenization of the temperature and 
the specific humidity in the occupied space. On the other hand, its major adverse effect is the 
increase of the specific humidity in the air. 
Keywords: Indoor swimming pool, Computational fluid dynamics, OpenFOAM, RANS 











During the last years, the indoor air quality and thermal conditions in large enclosed sports 
spaces have become a major preoccupation both for their impact on the health and productivity 
of the occupants as well as for their energy and environmental impacts. Several CFD 
(computational fluid dynamics) studies using different codes have been carried out to evaluate 
the performances of enclosed sports spaces such as hockey arenas (Bellache et al. 2005; Stamou 
et al. 2006; Omri et al. 2010, 2016) and sports halls (Lam  et al. 2001;Rajagopalan et al 2013) 
Galanis and his team (Bellache et al. 2005; Omri et al. 2010, 2016) modeled the airflow in a 
ventilated arena taking into account heat and mass transfer. (Bellache et al. 2005) modeled the 
two-dimensional steady state using Phoenics software. (Omri et al. 2010) used Ansys-Fluent to 
study the steady turbulent mixed convection while he (Omri et al, 2016) focused in 2016 on the 
transient case. Their results show that, the disposition of air inlets and outlets influences heat 
losses and that the humidity has little influence on the temperature field. Furthermore, using 
radiant heating panels affects all the inner envelope temperature, especially that of the ice. 
However, in several studies (Li 2005; Koper 2010; Ciuman 2015; Zamora 2016)  the radiation 
exchange between the walls of enclosed spaces is neglected since the temperature difference are 
small. (Rajagopalan& Luther 2013) used IES virtual environment-micro-flow CFD software to 
study the thermal and ventilation performance of a naturally ventilated (assisted by ceiling fans) 
sports hall within an aquatic center. (Lam  & Chan 2001) used a CFD program EXACT3 to 
investigate the temperature distribution and air movement within an air-conditioned 
gymnasium. 
Despite the studies mentioned above, only few CFD studies have considered the similar 
conditions of indoor swimming pools, which are characterized by high-energy needs for heating 
and air conditioning as well as by stringent requirements for comfort. (Koper et al. 2010) is in 
general and probably the best-known paper concerning the swimming pool, they used the 
Ansys-Fluent software and the turbulence model with six Reynolds equations to analyze the 
conditions in an indoor swimming pool with several basins. The basins were modeled as an 
isothermal plane source of humidity with a constant emission of humidity over their entire 
surface. They determined the heat flux penetrating each wall. In a similar study using Ansys-
Fluent software and the standard k-ε model, (Li & Heiselberg 2005) considered stationary 
69 
 
turbulent flow. The entire space was discretized by a structured grid. Heat fluxes at the walls 
were based on measured values. However, they neglected sunshine effects despite a fully glazed 
facade. The CFD simulation results seem in good agreement with the measured values. (Ciuman 
et al. 2015) in their CFD simulation with Ansys-CFX software, showed the importance of the 
resolution effect of the unstructured mesh on the flow structure. Their results indicate a 
significant difference with experimental temperature measurements, which could be justified by 
the inaccuracy of reproducing the heat losses through the building envelope. (Abo Elazm & 
Shahata 2015) for their part, they evaluated the evaporation rate of the water to determine the 
air exchange rate required to ensure good air quality. In their simulation with the Ansys-Fluent 
software, they used a specific humidity transfer equation, which is not coupled with the other 
conservation equations. The results obtained showed that the supply air velocity and temperature 
have great effect on the rate of evaporation. 
Such CFD studies of the conditions in indoor swimming pools must take into account heat and 
mass transfer between the water and air as well as between the air and inside surfaces of the 
envelope where condensation can cause mildew. To study these complex phenomena, several 
hypotheses have been considered. The humid air is treated as a mixture of two ideal gases (dry 
air and vapor), whose density is determined by the ideal gas law and pressure is the sum of the 
partial pressure of its components (Oulaid et al. 2015). It is also assumed that at the vapor-liquid 
interface, the two phases are in thermodynamic equilibrium and the phase change occurs under 
saturation conditions. So, the interface is considered saturated at the liquid water temperature. 
Several authors (Abo Elazm et al. 2015; Oulaid et al 2015; Tsay et al 1999; Yan et al.1995) have 
adopted this hypothesis. To take into account buoyancy effects, the Boussinesq approximation 
is often adopted for simulations of airflow with heat transfer in enclosed spaces for its simplicity. 
This approximation is based on the assumption that the density is constant except in the 
buoyancy term (Boussinesq 1903). Its validity has been the subject of several studies (Gray et 
al.  1976; Shang et al. 1993; Bellache et al. 2005; Omri et al.2010; Limane et al 2015) which 
showed that it provides accurate results for small differences in temperature and concentration. 
It should be noted that it has also been used to study flow with heat and/or mass transfer in large 




The phenomena specific to two phases environments (water-air) are generally neglected. 
Because, the mass flow caused by the temperature gradient (Soret effect), and the heat flux 
caused by the mass gradient (Dufour effects) are small (Tsai 1990; Oulaid 2012). An adequate 
numerical simulation of the different turbulent transfers taking place in an indoor swimming 
pool requires computer codes that are able to model effectively the chaotic character of these 
phenomena and provide accurate numerical solutions at a reasonable cost.  
In the present study, the simulations were performed using OpenFOAM (Open Field Operation 
and Manipulation) open source software that is based on the finite volume method (OpenFoam 
1.7). The great asset of OpenFOAM is its ability to implement new solvers, turbulence models 
and boundary conditions. This therefore makes it also suitable for scientific research and 
industrial applications. Its major inconveniences are the absence of certification, the quality of 
graphical as well as the incomplete and dispersed documentation (OpenFOAM 1.7).  
Although previous studies have been cited, no work has considered taking into account the effect 
of climatic conditions and the effect of swimmers on the internal environment of swimming 
pool. Therefore, this paper has two major objectives: 
 Validate the solver and boundary conditions developed on OpenFOAM to reproduce 
the air velocity, temperature and humidity distributions in a large indoor swimming 
pool. 
 Evaluate the influence of external climatic conditions and the swimmers on the 
internal atmosphere of the pool (flow structure, fields of temperature and humidity, 
energy consumption). 
4.2 Pool description 
The present study concerns a semi-Olympic pool located at Bishop's University in Sherbrooke 
(Quebec, Canada). The space considered consists of a large enclosure with complex geometry, 




 Very humid environment (compared to other large enclosed spaces such as hockey arenas 
and gymnasia) with water evaporation and condensation phenomena influencing heat 
transfer and occupants comfort. 
 The control of the air temperature in the pool is ensured exclusively by the HVAC 
(heating, ventilation and air conditioning) system (no auxiliary heating system). 
 Lighting is provided by 32 identical units using fluorescent tubes with a lighting power 
density (LPD) of 2W/m2 for each unit (according to the manufacturer). 
 The difference between the maximum and minimum temperatures in the pool is low, 
compared to other buildings such as hockey arenas. 
 The blowing of air through the air inlets and the occupant’s activity are the only effects, 
which cause forced thermal convection. 
 The many inlets and outlets of the ventilation system (described in the next paragraph) 
create a complicated flow field.   
 It has two exterior partially subterranean walls (in contact with the external environment) 
located on the North and West sides and two interior walls (in contact with other air 
conditioned spaces at 20 °C) located on the East and South sides. 
 
The enclosure consists of two major parts partially separated from each other: 
 The water basin area: covered by a false ceiling with 6 horizontal segments at 
different heights (Fig 4.1b), dotted with 3 rows of air inlets on its inclined parts, 
each row with 6 air inlets (1.05 m  0.19 m) introducing air at an angle of 30° 
from horizontal. The air outlets (1.20 m  0.6 m) are all located at the top of 
one horizontal segment at the opposite side (north side) to the three rows of air 
inlets. 
 
 The spectator stands: covered with a long false ceiling and including 6 air inlets 






Fig.4.1: Pool dimensions and position of ventilation inlets/outlets: 
 a) Cross-section showing position of spectator stands; 
 b) Longitudinal section showing form of false ceiling (not to scale). 
 
 
4.3 Model and numerical methodology 
4.3.1   Assumptions and governing equations 
It is obvious that the pool contains some regions where forced convection predominates (notably 
near the ventilation inlets and outlets) and others where the air movement is due to natural 
convection (near the outside walls for example). Coupled with the very large size of the 
calculation domain this situation poses a significant challenge, which is not faced in CFD 
calculations of convection in small cavities (Nielsen et al 2012; Limane et al. 2015). This is the 
reason why the steady state conditions are considered in the present study as well as in the 
majority of CFD simulations of large enclosed spaces (Bellache et al.  2005; Koper et al. 2010). 
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For the present purposes and in accordance with the study of (Liu et al. 2016) the air is treated 
as a Newtonian fluid with constant properties, except in the calculation of the gravity force, 
appearing in the momentum equation (Boussinesq approximation). This enables natural 
convection problems to be dealt without having to solve for the complete compressible 
formulation with Navier-Stokes equations.  
The corresponding expression for the density depends on the temperature and absolute 
humidity: 
(𝜌(𝑇, 𝑤) − 𝜌𝑟) ?⃗? = 𝜌𝑟 [𝛽𝑇(𝑇 − 𝑇𝑟) + 𝛽𝑀(𝑤 − 𝑤𝑟)] ?⃗?                    (4-1) 
Radiation exchanges between the walls are neglected as in most similar studies (Li et al. 2005; 
Koper et al. 20108; Ciuman et al. 2015). Therefore, the equations expressing conservation of 
mass, momentum, energy and specific humidity are respectively:  
𝛻 ∙ 𝑈 = 0                                                         (4-2) 








− [1 − 𝛽𝑇(𝑇 − 𝑇𝑟) − 𝛽𝑀(𝑤 − 𝑤𝑟)] ∙ 𝑔                        (4-3) 






)  𝛻𝑇] = 0                               (4-4) 






)  𝛻𝑤] = 0                              (4-5) 
These partial differential equations are coupled since the effective properties depend on the local 
values of the temperature and humidity. 
The turbulence of the flow is considered isotropic as in most studies of flows with heat transfer. 
Therefore, the turbulence models chosen for this study are first order RANS models: two which 
are employed for high Reynolds numbers (k-ε and RNG k-ε) and two others employed for low 
Reynolds numbers (k-ω SST and k-ε Launder & Sharma).   
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4.3.2  Boundary conditions 
The boundary conditions of the swimming pool are as follows: 
 The boundary conditions of the inlet sections are of Dirichlet type. The air is blown with 
a velocity U0 = 3.5 m/s at an angle of 30
o from the horizontal, a temperature T0 = 35°C 
and a specific humidity of w0 = 0.01046 kgwater/kgair, which corresponds to a relative 
humidity Φ0 = 45%.  
 The boundary conditions at the water surface are of Dirichlet type. The temperature is 
29 C (the water in the basin is conditioned by a heating system) and specific humidity 
is 0.0117 kgwater/kgair, which corresponds to a relative humidity of 100%. The vapor-
liquid interface is assumed in the thermodynamic equilibrium and the phase change 
occurs under saturation conditions (relative humidity of 100%). 
The boundary conditions on all the other interior surfaces of the envelope are of Neumann type. 
The heat flux is equated to an expression taking into account the known outside temperature, 
the corresponding convection coefficient (ASHRAE; Alaramdi et al. 1983; Loveday et al. 1996; 
Beausoleil 2000) and the composition of the walls (Table 4-1).  
Table 4-1: Composition of the swimming pool building envelope. 




Insulating brick 0.100 
Air 0.025 
Insulating wool 0.050 
Concrete block 0.203 







Iso-cyanurate insulation 0.050 
Wood fiber panel  0.025 
Fiberglass panel 0.050 
Crushed stone 0.025 
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The convection coefficients considered are forced convection for exterior walls and natural 
convection for interior walls (Table 4-2). The lights are treated as a warm surface supplying a 
uniform heat flux to the air estimated to be 2 W/m2.  
The specific humidity gradient is zero (∂w/∂xi), because surfaces are impermeable (humidity 
flux is zero). Recall that the relative humidity is calculated from the following parameters: 
temperature, pressure and specific humidity. No additional heating, cooling and infiltration are 
considered. Moreover, it is considered that there are no occupants inside the building as was 
the case during the measurement phase and therefore the corresponding heat gains are 
neglected. 
Table 4-2: Correlations for convection coefficients on exterior surfaces of envelope. 
Advection 
mode 





windward 18.6 (0.25 𝑈𝑤 )
0.605 


























































4.3.3  Geometry and mesh 
The irregular geometry of the calculation domain is generated in STL file format that describes 
an object by its surface, defined by a series of triangles. Each triangle is defined by the Cartesian 
coordinates (x, y, z) of its three vertices sequenced in anticlockwise direction. The vertex of a 
triangle must not be on the edge of another triangle. Figure 4.2 illustrates the precision with 
which this approach reproduces reality. 
 
Fig.4.2: Comparison of the real geometry (on the left) and the simulated one (on the right): 
a) south-east side; b) north-east side. 
Several meshing tools are available in OpenFOAM. Using existing OpenFOAM mesh tools 
generates a structured mesh with the minimum possible number of cells; the structured mesh 
ensures the stability of computation and the small number of cells reduces the computation time. 
In this study: 
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 "BlockMesh" is used to divide the entire calculation domain in regular hexahedron 
(NxNyNz = 140  100  32). 
 HexaSnappyMesh : is used to adapt the mesh to the edges of the envelope and to refine 
it in the boundary layers (Fig. 4.3).  
Two different mesh resolutions were used. Fine mesh composed of 26921201 cells and coarse 
mesh composed of 7640144 cells. The two mesh resolutions have the same refinements for the 
boundary meshes by which the boundary layer is treated. 
The results using the two meshes show that the difference is insignificant but the computing 
time of the fine mesh is six times slower. Therefore, the coarse mesh is used for all simulations. 
 





OpenFOAM is totally organized in classes written in C ++, it combines between the logic in the 
derivation of the classes and the advanced programming oriented object.  
The developed solver is based on the standard solver "buoyantBoussinesqSimpleFoam" of 
OpenFOAM version 1.6 that treats heat transfer phenomena with a Newtonian fluid and solves 
the differential equations of the model by applying the finite volume method. The developed 
solver uses the resolution algorithm "SIMPLE". The solver is modified to add the mass transfer 
equation and to modify the expression of the Boussinesq approximation, to be a function of the 
temperature and the specific humidity. New boundary conditions classes have been developed 
taking into account the different correlations of convection coefficients (Table 4-2) and the 
physical characteristics of the walls (Table 4-1). The developed OpenFOAM code is executed 
in parallel on Mammouth clusters; operated by the University of Sherbrooke (Sherbrooke, 
Quebec, Canada). 
Table 4-3: Values of the parameters used in numerical simulations. 
Parameters Symbols[unity] values 
Thermal expansion coefficient 𝛽𝑇 [K
−1] 0.0033096 
Mass expansion coefficient 𝛽𝑀 [dimensionless] 0.60782 
Reference temperature 𝑇𝑟 [K] 308.15 
Reference specific humidity 𝑤𝑟 [kgwater kgair
−1] 0.01046 
Laminar Prandtl number 𝑃𝑟𝑙 [dimensionless] 0.7 
Turbulent Prandtl number 𝑃𝑟𝑡 [dimensionless] 0.9 
Laminar Schmidt number 𝑆𝑐𝑙 [dimensionless] 0.62 
Turbulent Schmidt number 𝑆𝑐𝑡 [dimensionless] 0.8 
Laminar kinematic viscosity 𝜈𝑙 [m² s
-1] 1.57e-05 
Gravitational acceleration 𝑔 [m s−2] 9.81 
The mesh cutting is decisive to reduce as much as possible the dependencies between the blocks 
of the mesh. It was therefore, necessary to work on the acceleration of the simulation acting on 
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the methods and the constructors of the classes to avoid the transfer to a hard disk, which 
constitute a bottleneck in communication between processes. Since the enclosure is very large 
and the blowing configuration is complex, the discretization scheme employed is Upwind in 
first order, to ensure the stability of computations.  
4.4 Experimental measurements 
To validate the developed numerical model, three air properties (temperature, relative humidity 
and velocity) were measured simultaneously over a significant part of the considered indoor 
swimming pool with instruments installed in a mobile forklift (2.10 m high and 90 cm wide) as 
shown in Fig. 4.4.  
 
Fig.4.4: Components of experimental apparatus. 
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The full methodology is detailed in (Lebon et al.2016). The temperature is measured using 
twenty chromel-alumel thermocouples positioned on a vertical PVC bar at equal intervals of 15 
cm. These thermocouples, whose error is 1.5%, were calibrated using ice. The relative humidity 
of the air is measured using two sensors (model: vaisala HMT 120, range between 0 and 100% 
with an accuracy of 3%) placed at each side of the PVC bar. Finally, two ultrasonic sensors 
(model: Young 81000, range between 0 and 40 m/s with a resolution of 0.01 m/s and a threshold 
of 0.01 m/s) were used to measure the air velocity. All these instruments were installed in a 
horizontal metal bar (length of 2.75 m) to perform measurements above the water surface. The 
maximum height reached by the experimental set-up is 3.5 m. 
The forklift was used to scan a large part of the building. Measurements were recorded along 
four lines (55 measurement points) around and over the water (Fig. 5). The horizontal distance 
between two successive points of measurement varied between 3 and 5 m. At each of the 55 
points, measurements of the velocity magnitude and the relative humidity were recorded at two 
different heights (0.2 m and 3.25 m from the floor) while measurements of the air temperature 
were recorded at twenty different heights. 
 
Fig.4.5: The positions، indicated by X, where measurements were recorded (positions P-1 to 
P-5 used in Table 4). 
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An infrared gun thermometer (model: Fluke) was used to measure the temperature at different 
points of the inside surfaces of the floor, the suspended false ceiling, and the four walls which 
have an emissivity estimated to 0.85.  
The measurements were recorded on July 13, 2012 between 12:30 pm and 2:30 pm. At each 
measurement point, only the mean values (over 10 seconds) are considered for the analysis. The 
envelope was sealed and all the doors and windows of the building were closed during the 
measurements. During this time, climate conditions were stable, the external temperature 
increased only by 0.4 °C and the wind velocity remained constant. The value measured at 12:30 
pm (at the beginning) is compared to that obtained in the same point at 2: 30 pm (at the end) 
and the difference is found negligible.  
The corresponding outside pressure, temperature, relative humidity and wind velocity recorded 
by the weather network were 99.1 kPa, 30.8 C, 32% and 4m/s respectively.   
4.5 Results and discussion 
This section presents and analyzes the results of the steady-state 3D numerical simulations 
carried out to determine the flow structure and the different fields (temperature, humidity, 
turbulent energy…) in the indoor swimming pool. For the comprehension of the results, it must 
be noted that, the origin of the Cartesian axes is at the lower left corner of the water basin area 
(Fig. 4.1a) against the wall behind the diving board (Fig. 4.1b). During the simulations, some 
parameters were fixed: these are summarized in Table 4-3. 
4.5.1 Comparison with experimental measurements 
The comparison between experimental measurements and results obtained by CFD are generally 
in good agreement. Given that, the magnitude order of experimental and numerical results is the 
same, regardless of the turbulence model employed. It is noted that the results obtained by the 
k-ε and RNG k-ε models are very close. However, there is a little significant difference with 
those obtained by the k-ω SST and k-ε Launder & Sharma models. 
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Figure 4.6 shows the velocity profiles along the length of the building (x-axis) at four different 
combinations of the two other coordinates. The measured values at the lower height (z = 0.2 m) 
are always smaller than the corresponding ones at z = 3.25 m. At z = 0.2 m, 13 of the 16 
measured values are smaller than 0.1 m/s while at z = 3.25 m, 13 of the 16 measured values are 
greater than 0.1 m/s. These differences are due to the deceleration caused by the proximity of 
the floor. 
The four turbulence models give satisfactory results for the velocity profile, especially with 
regards to their magnitude, whose variances are insensitive to the human body, even if the 
velocity slightly increases with the height. The velocities predicted by the k-ε Launder & 
Sharma model are almost always the lowest and are in reasonably good agreement with the 
measured values, especially at the lower height.  
On the other hand, those predicted by the k-ε and RNG k-ε models are quite high and almost 
always bigger than the measured values. These differences can be attributed to the fact that, the 
k-ε Launder & Sharma model presents improvements compared to k-ε model due to additional 
terms and damping functions, which are active only near the solid walls, thus allowing solving 
k and ε up to the viscous sub layer of the boundary layer (Launder & Sharma 1974; Launder 
1974). The difference between the results obtained by k-ε and k-ε Launder & Sharma models is 
due to the fact that, the k-ε model correctly models only the logarithmic zone of the boundary 
layer.  
It is difficult to distinguish a turbulence model from another but, since the measurement is an 
intrusive method and the experimental device influences the flow structure, this prompts us to 
choose the k-ε Launder & Sharma model, which undervalues the velocity more. It should be 
pointed out, however, that both the measured and calculated maximum velocities are 





Fig.4.6: Velocity profiles: a) y=0.5 m; b) y=20.5 m. 
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Figure 4.7 shows analogous profiles for the relative humidity. The values predicted by the four 
turbulence models are quite close and in good agreement with the measured values except at y 
= 20.5 m and z = 0.2 m where the measured values are significantly higher. This difference is 
due to the presence of large puddles of water on the floor adjacent to the basin (walking ways) 
which were not included in the model. Recall that, the floor temperature is higher than the water 
temperature by 3°C, which favors more evaporation of water from puddles.  
These measured and calculated results indicate that the relative humidity is essentially uniform 
in the x and y directions, but decreases as the vertical distance, z, from the water basin increases. 
The independence of the relative humidity from x and y is due to the small width of the 
walkways surrounding the basin. It should be noted that both the measured and calculated values 
of the relative humidity are higher than the recommended range, which is 50% to 60% 
(ASHRAE 2011). 
Analogous profiles for the air temperature are presented in Figure 4.8. The values calculated by 
the k-ε Launder & Sharma model are almost always slightly lower than the predictions of the 
other turbulence models while those predicted by the k-ε and RNG k-ε are essentially identical. 
At y = 20.5 m, the measured and predicted values are essentially uniform and in particular show 
no stratification; all the calculated temperatures are slightly higher than the measured ones with 
best predictions provided by the k-ε Launder & Sharma and k-ω SST models.  
At y = 0.5 m. The measured temperatures increase slightly with the height while the calculated 
values underestimate this effect; the predictions of the k-ε Launder & Sharma and k-ω SST 
models are more accurate at the lowest height while at the highest one those of the k-ε and RNG 









Fig.4.8: Temperature profiles: a) y=0.5 m; b) y=20.5 m 
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The uniformity of the predicted temperatures is attributed to the relative coarseness of the mesh. 
This is confirmed by the results in Table 4-4, which presents the standard deviation of 
temperature values corresponding to 20 different heights at each of the five points shown in 
Figure 4.5.  
In addition, air leaks, which refresh the air in the pool, are not taken into account in a steady-
state numerical simulation. Consequently, the air temperature gradient on z-axis increases. 











k-ε Launder & Sharma 
Experimental 
data 
Coarse mesh Fine mesh 
P-1 0.1532 0.1549 0.1725 0.2299 0.2302 1.8051 
P-2 0.1881 0.1739 0.2641 0.4012 0.4026 1.5106 
P-3 0.2737 0.2442 0.4691 0.5630 0.5671 1.4267 
P-4 0.4350 0.4064 0.5369 0.5839 0.5900 0.7519 
P-5 0.3038 0.1734 0.5339 0.5653 0.5701 1.1830 
It is noted that all the measured and calculated temperatures are between 32 and 36 °C, which 
is 3 to 7 °C above the water temperature. These values are too high since according to (ASHRAE 
2011).  
The air temperature in indoor swimming pools should be maintained 1 to 2 °C above the water 
temperature but not above the comfort threshold of 30 °C. As found later, the present swimming 
pool has good thermal insulation and sufficient uniformity of the air temperature. These two 
characteristics help to affirm that substantial energy savings can be realized in this facility by 
lowering the water and ventilation air temperatures by 1 and 5 °C respectively.  
Based on the comparisons in Figures 4.6, 4.7 and 4.8, it was concluded that the most satisfactory 
turbulence model is the k-ε Lander & Sharma. All the results presented in the next sections were 




4.5.2  Effects of weather 
To study the effects of the climate on the conditions inside the pool, simulations were conducted 
for two different outside temperatures representing typical summer (Tout = 25 oC) and winter 
(Tout = -20 oC) conditions at the site of the studied pool. All the other parameters are identical 
for these simulations. Figures 4.9 and 4.10 show the velocity fields at two different cross-
sections of the pool. In all cases, the greatest velocities occur at the ventilation inlets which are 
far above the floor and do not therefore create uncomfortable conditions for the occupants. The 
velocity vectors in these figures indicate the existence of several recirculation zones (vortices). 
In the length-wise direction (Fig. 4.9), the largest recirculation zone is an anti-clockwise one 
situated approximately halfway between the diving board and the right wall. In the other 
direction (Fig. 4.10), an important clock-wise recirculation zone is observed over the left half 
of the basin. Some smaller recirculation zones occur between the incoming ventilation jets and 
the corners of the pool as well as in the spectators stand (Fig. 4.10). This 3D flow field is 
therefore quite complex. The main difference between the two flow fields depicted in Figure 
4.9 is the existence in summer of a second large clockwise recirculation zone situated above the 
diving board. This area contains the warmest air of the pool in summer, which is wedged in the 
highest place of the pool by the buoyancy effect. Under these conditions, the ventilation air 
passes below this recirculation zone on its way towards the outlets, which are situated on the 
ceiling, left of the diving board. In winter, this recirculation zone is for all practical purposes 
non-existent and the ventilation air on its way to the outlets remains close to the false ceiling. 
Thus, the fresh ventilation air reaches more the lower part of the diving board in summer than 
in winter. This shows the importance of the natural convection effect on the flow structure in 
this swimming pool. The direction and magnitude of the velocity vectors in Figure 4.9 also 
indicate that the region to the right of the basin is poorly ventilated. Because, the ventilation air 
jet does not reach it directly. It can be noted that, the configuration of the swimming pool 
promotes the stratification of air, and reduces the air recirculation in the pool by the Archimedes’ 
buoyancy. Since the surfaces with the hottest temperatures are located at the top of the pool (the 
lighting surface), and the surfaces with the coldest temperatures are located at the bottom of the 
pool (basin water).Therefore, it does not favor the renewal of air in areas where the air jet does 




Fig.4.9: Velocity fields at y=11.18 m:  
a) summer condition (Tout = 25 




Fig.4.10: Velocity fields at x= 18.8 m:  
a) summer condition (Tout = 25 




This observation has important implications for the air quality and temperature in this region, 
which will be lower than elsewhere. It should finally be noted that the direction of the flow 
across the vertical plane separating the water basin area from the spectator stands is essentially 
from the latter to the former. It is therefore expected that conditions in the water basin area will 
have little influence on those above the stands. 
Figures 4.11 and 4.12 show the corresponding temperature distributions. The results in the 
lengthwise section (Fig. 11) confirm the previous comment regarding the direction of the warm 
ventilation air, which is directed towards the diving board in summer, and, hugs the false ceiling 
in winter. They also substantiate the observation that the lower right corner of this cross section 
is poorly ventilated and, as a result, is cooler than the incoming air. The extent of the “cool” 
region is smaller in summer. However, even in this “cool” region, the temperature exceeds the 
(ASHRAE 2011).comfort threshold of 30 °C due to the high settings of the water and ventilation 
air temperatures.  
 
Fig.4.11: Temperature fields with isotherms at y=11.18 m:  
a) summer condition (Tout = 25 





Figure 4.12 shows the existence of stratification: the air in contact with the water surface is the 
coolest and the one near the light sources is the warmest. It also shows that the air in the upper 
right corner of this cross section is slightly cooler in winter since at this position the envelope is 
exposed to the external conditions. Overall, however, the temperature distributions are quite 
similar.  
 
Fig.4.12: Temperature fields with isotherms at x= 18.8 m: 
a) summer condition (Tout = 25 
oC); b) winter condition (Tout = -20 
oC) 
 
In the spectator stands, the temperature is essentially independent of the outdoor conditions for 
the reasons given earlier. It increases from approximately 33 °C in the lowest row to 
approximately 35 °C in the highest one. Again, these temperatures are too high and offer 
significant potential energy savings.   
Since the air temperatures in the pool are higher than all the temperatures at, and outside, its 
boundaries the air leaving the enclosure is cooler than the one entering it. Therefore, the heat 
balance for the ventilation air (the product ṁ Cp ΔT0, where ΔT0 is the temperature difference 
between the air entering and leaving the enclosure) is always positive. Its value in winter (10.36 
kW) is approximately 16% higher than in summer (8.91 kW). Their rather small difference.  
Due to the fact that, two of the walls are in contact with air-conditioned spaces kept at the same 
temperature throughout the year while the other two are partially subterranean. 
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It must be noted that these heat quantities are smaller than the heating load of the building since 
a considerable part of the heat flux through the walls and towards the water are compensated by 
the lights. 
The specific humidity distribution (Fig. 4.13 and 4.14) is essentially identical to that of the 
temperature. The humidity gradient is high above the water surface, which is the source of 
humidity in the pool. The air in this region, which corresponds to the relatively cold area located 
underneath the lowest row of air inlets (Fig. 4.11), is almost everywhere saturated. This high 
humidity is then transported everywhere by the clock-wise air movement shown in Figure 4.10. 
 
 
Fig.4.13: Specific humidity fields with iso-contours at y=11.18 m: 
a) summer condition (Tout  = 25 





Fig. 4.14: Specific humidity fields with iso-contours at x=18.8 m: 
a) summer condition (Tout  = 25 oC); b) winter condition (Tout = -20 oC). 
In the spectator stands, the specific humidity is essentially uniform (Fig. 4.14) and independent 
of the outdoor temperature due to the efficient air circulation (Fig. 4.10) which is always 
supplied at the same conditions. As a result, the relative humidity at the seating level varies from 
approximately 50% to 60%. These values are high and contribute to creating uncomfortable 
conditions for the spectators.  
4.5.3  Effects of swimmers 
To investigate the effects created by the swimmers on the indoor environment, the results of two 
simulations with the summer conditions are compared: 
 A simulation considering a pool without swimmers (presented in the previous 
section). 
 A simulation considering a pool with swimmers. 
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The influence of swimmers is different from that of other occupants who are not in the water. 
Their movement modifies the surface of the water, which is no longer stationary. The boundary 
condition at the water-air interface must therefore be modified when swimmers are present.  
For the present purposes, it was assumed here that the water surface remains horizontal and 
moves with a velocity equal to 1 m/s parallel to the Ox axis towards the diving board. This is 
justified by considering competitions over distances of less than 100m, whose mean swimming 
velocity is about 1 m/s.  Due to the fact that, the number, the direction and the velocity of 
swimmers are unknown and random, in the present paper all corridors of swimming are 
considered occupied by swimmers who swim at the same velocity and in the same direction. As 
a result, their effect adds and does not oppose. This maximizes the effect of swimmers in the 
swimming pool. The thermal effect of swimmers is neglected because, they are immersed in the 
water basin and the magnitude order of their body temperature is similar to air temperatures 
inside the swimming pool. 
The no-slip boundary condition for the solution of the partial differential equations implies that 
the air velocity at z = 0 is also equal to 1 m/s in the presence of swimmers while it is equal to 
zero in their absence (the corresponding temperature and specific humidity are assumed to be 
the same for the two simulations).  
This is a simplification of the actual modifications created by the swimmers but is acceptable as 
a first attempt to quantify the effects of swimmers on the air conditions. As far as the authors 
can assert, no other study of indoor pools has attempted to evaluate these effects.  
The change of this boundary condition influences directly the air velocity field and indirectly 
the temperature and specific humidity distributions. Figures 4.15 and 4.16 compare the velocity 
distributions with and without swimmers. Figure 4.15 shows that the presence of the swimmers 
pushes upwards the ventilation jet from the inlets closest to the diving board. As a result, the 
main anti-clockwise recirculation zone becomes longer extending to the diving board but loses 





Fig.4.15: Velocity fields at y=11.18 m:  




Fig.4.16: Velocity fields at x=18.8 m:  
a) without swimmers; b) with swimmers. 
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The velocity field with swimmers is in fact closer to the one without swimmers for winter 
conditions (see Fig. 4.9). In Figure 4.16, the effect of the swimmers is less pronounced, since 
their presence is simulated by a velocity in the x-direction. However, a reduction of the 
velocities is observed in the clock-wise recirculation zone situated below the third and fourth 
inlets. Because, the ventilation air is entrained in a direction perpendicular to the plane of Figure 
4.16 due to the moving boundary at the water surface. It should be noted that the velocity field 
in the stands is essentially the same for the two conditions due to the distance between this 
region and the water surface. 
Figure 4.17 shows that the entrainment of the air by the horizontal movement of the water 
surface increases significantly the size of the cooler area. As a result, the air temperature around 
the basin where non-swimming occupants can eventually be present becomes more uniform and 
comfortable. Furthermore, the vertical temperature gradient near z=0 is considerably smaller 
when swimmers are active.  
 
Fig.4.17: Temperature fields with isotherms at y=11.18 m:  





Figure 4.18 confirms these tendencies for the water basin area. It also shows that the temperature 
in the lower part of the stands is slightly lower when swimmers are active. Since this area is 
relatively far from the water this decrease is significantly lower than that occurring around the 
basin, which is very close to the water. Essentially, the conditions in the spectator stands are 
determined by the ventilation air supplied in that area.  
In the case with swimmers, the heat balance for the ventilation air shows losses of 12.37 kW, 
which is 38.8% higher than the corresponding value for summer conditions without swimmers 
presented in the previous section. In fact, this decrease of the thermal energy of the ventilation 
air is higher than the corresponding value for winter conditions without swimmers.  
These remarks indicate that most of this thermal energy is transferred to the water and that the 
activity of the swimmer significantly influences the heat exchange rate between the air and the 
water.   
 
 
Fig.4.18: Temperature fields with isotherms at x=18.8 m:  
a) without swimmers; b) with swimmers. 
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The effects of swimmers on the specific humidity fields are very similar to those on the 
temperature fields. Thus, Figures 4.19 and 4.20 show that the region of high specific humidity 
increases in the basin area while the vertical gradient near the water decreases. In the area of the 
spectator stands, the specific humidity is for all practical purposes not affected by the presence 
of swimmers. The reasons for these behaviors are the same as those presented in the previous 
paragraph regarding the effects of swimmers on the temperature fields.   
Figures 4.17 to 4.20 also show that the horizontal distributions of temperature and humidity in 




Fig.4.19: Specific humidity fields with iso-contours at y= 11.18 m:  




Fig.4.20: Specific humidity fields with iso-contours at x=18.8 m:  
a) without swimmers; b) with swimmers. 
 
4.6 Conclusion 
By comparing numerical predictions of velocity, temperature and humidity in an indoor 
swimming pool with corresponding measurements, it has been demonstrated that it is possible 
to, successfully model this three-dimensional airflow with heat and mass transfer using the free 
software OpenFOAM. Thus, CFD studies of the conditions in large enclosed spaces with HVAC 
can be performed at low-cost. 
The numerical results obtained by the different RANS turbulence models are generally 
acceptable, despite some differences with experimental measurements. These differences are 
not important enough to reject the results of any model. However, the results obtained by the 
model k-ε launder & Sharma are the most satisfactory. Differences between numerical 
predictions and measured values are caused by the discretization mesh and by conditions not 
included in the model (e.g. pools of water on the walkways around the pool).  
By comparing predicted velocity, temperature and humidity fields for typical winter and 
summer conditions it has been shown that, the air renewal around the diving board is more 
successful in summer while the opposite end of the building is poorly ventilated and cooler than 
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the incoming air in both summer and winter. However, the air temperature throughout the 
building, as well as the water temperature, are uncomfortably high and offer the possibility of 
substantial energy savings. The specific humidity distribution is essentially the same as that of 
the temperature. In the spectator stands, the temperature and humidity are essentially uniform 
and independent of the weather. 
One of the most significant findings of this study related to the effect of swimmers on the indoor 
atmosphere of the swimming pool. It was evaluated by considering their activity as creating a 
constant velocity of the water surface. It was thus determined that in the water basin area, the 
ventilation of occupied areas deteriorates and the extent of cooler and more humid spaces 
increases. The horizontal distributions of temperature and humidity are more uniform when 
swimmers are active while their vertical gradients near the water surface are smaller. While, in 
the spectator stands, the temperature and humidity are not influenced by the activity of 
swimmers to any significant extent. It can therefore be concluded that the main advantageous 
effect is the homogenization of the temperature and the specific humidity in the occupied space. 
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Cet article présente l'étude de la thermo-ventilation en régime turbulent du flux d'air avec 
transfert de chaleur et de masse dans une piscine intérieure, en utilisant le logiciel 
OpenFOAM (Open Field Operation and Manipulation). A cet effet, un solveur a été 
développé et adapté au domaine HVAC (Chauffage, Ventilation et Climatisation) afin de 
prévoir différents paramètres tels que la vitesse, la température et l'humidité relative. Ce 
solveur est également utilisé pour quantifier la qualité de l'air intérieur et le confort 
thermique des occupants en utilisant respectivement le concept «âge de l'air» et l'indice de 
confort EDT (Effective Draft Temperature). Les résultats numériques obtenus sont en bon 
accord avec les mesures effectuées, antérieurement dans la piscine intérieure simulée. 
L'analyse statistique de 24 heures pour les jours typiques d'hiver et d'été a montré, d'une 
part que contrairement aux changements climatiques saisonniers, les changements 
climatiques quotidiens n'ont pas d'effet sur l'environnement interne de la piscine. D'autre 
part, le flux thermique calculé à travers l'enveloppe de la piscine a montré que celle-ci a 
une bonne isolation thermique en dépit de l'importance des pertes thermiques causées 
principalement par l'eau dans le bassin. Toutefois, l'âge calculé de l'air a montré une zone 
relativement mal ventilée essentiellement en raison de la faible diffusion de l'air d'entrée, 
tandis que l'EDT calculé indique que l'inconfort causé par la sensation de chaleur 
prédomine dans la piscine, que ce soit en été ou en hiver. La modification proposée des 
conditions de soufflage d'air a amélioré sensiblement la qualité de l'air intérieur et le confort 
thermique des occupants. En effet, l'âge de l'air a montré des valeurs inférieures et 
homogènes et l'EDT a indiqué une prédominance de confort thermique dans les espaces 
occupés de la piscine. En outre, les pertes thermiques ont diminué considérablement. 
Mots-clés: Thermo-aéraulique; piscine intérieure; CFD; OpenFOAM; Qualité de l'air 






This paper presents the thermo-ventilation study in turbulent regime of the +airflow with 
heat and mass transfer in an indoor swimming pool, using the OpenFOAM (Open Field 
Operation and Manipulation) software. For this purpose, a solver has been developed and 
adapted to the HVAC domain (Heating, Ventilation and Air-Conditioning) in order to 
predict various parameters such as the velocity, temperature and relative humidity. 
This solver is also used to quantify the indoor air quality and the thermal comfort of 
occupants using respectively the concept “age of air” and the comfort index EDT (Effective 
Draft Temperature).The numerical results obtained are in good agreement with the 
measurements carried out previously in the simulated indoor swimming pool. The 24-hour 
statistical analysis for typical winter and summer days showed that, unlike seasonal climate 
changes, daily climate changes do not have an effect on the pool's internal environment. 
The calculated thermal flux through the pool envelope showed that the pool has a good 
thermal insulation despite the importance of thermal losses caused mainly by the water in 
the basin. However, the calculated age of air showed a relatively poor ventilated zone 
essentially due to the weak diffusion of the inlet air, while the calculated EDT indicated 
that the discomfort caused by the sensation of heat predominates in the swimming pool 
whether in summer or in winter. The proposed modification of the air blowing conditions 
improved considerably the indoor air quality and the thermal comfort of occupants. Indeed, 
the age of air showed lower and homogeneous values and the EDT indicated a 
predominance of thermal comfort in the living spaces of the swimming pool. In addition, 
the thermal losses decreased considerably. 
Keywords: Thermo-ventilation; indoor swimming pool; computational fluid dynamics; 





Sport is increasingly becoming an important part in our society and indoor swimming pools 
are among the most popular sport facilities in the world (Trianti et al. 1998). It is therefore 
necessary to provide a thermally comfortable and healthy indoor environment for the 
occupants and to protect the building enclosure structure (Peng Sun et al. 2011). However, 
the management of indoor air quality (IAQ) and thermal comfort of occupants (TCO) in 
these high-humidity environments remains poorly controlled (Lebon et al. 2016), because 
they are characterized by their large space, their high internal temperatures and their 
excessive energy use. On the other hand, the challenge for indoor swimming pool design 
is to achieve an optimal balance between IAQ, TCO and energy consumption (Limane et 
al. 2015; Lebon et al. 2016). To this end, it is important to improve the current knowledge 
concerning the physical phenomena involved in indoor swimming pools.  
With the development of both mathematical models and computer technology, numerical 
studies, based on the most representative models of reality, such as zonal and CFD 
(Computational Fluid Dynamics) methods, are now an important tool to predict airflows in 
enclosed spaces. CFD studies taking into account heat and mass transfer have been widely 
used, over the last few decades, to model the airflow in ventilated residential or commercial 
buildings.  (Blanes-Vidal et al., 2008; Chow, 1996; Gan and Awbi, 1994; Gao et al., 2009; 
Hanqing et al., 2006a; Hussain et al., 2012; Hussain and Osthuizen, 2012; Jones and 
Whittle, 1992b; Kwong et al., 2014; Mikeska et al., 2017). Or in sport facilities as (Bellache 
et al., 2005; Ciuman, Piotr et al., 2015; Elazm et al., 2015b; Koper et al., 2010; Lam and 
Chan, 2001; Li and Heiselberg, 2005; Limane et al., 2017; Omri et al., 2016; Omri and 
Galanis, 2010; Rajagopalan and Luther, 2013). Only two of these studies considered the 
transient case (Hanqing et al., 2006a; Omri et al., 2016). Omri et al (Omri et al., 2016) 
modeled an ice rink, heated by thermostatically controlled radiant heaters, under transient 
conditions by considering the real outdoors atmospheric conditions for a typical spring day 
in Montréal, Canada. Their results indicated the importance of transient modeling where 
useful and practical results as the heating periods and the On/Off switching of the radian 
panels are obtained. In addition to the dynamic characteristic of indoor airflow, using large 
eddy simulation (LES), Hanqing et al. (Hanqing et al., 2006) presented several concepts of 
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thermal comfort indices (instantaneous thermal index, time-averaged thermal comfort 
index and time-averaged thermal comfort index along a walking route). They extended the 
Fanger thermal comfort indices (based on static lumped parameters) to dynamic analysis 
where the thermal comfort index of PD (percentage dissatisfied) (ASHRAE 2004; 
ASHRAE 1997; ISO 2005), based on time averaged parameter, is calculated. 
The flow field and heat flux in an indoor swimming pool using CFD simulations is 
considered in (Elazm et al., 2015; Koper et al., 2010). Recently in Limane et al. (Limane 
et al., 2017) study, they showed the importance of the velocity of the supplied air, its 
temperature and of the external environment on the internal air quality, the thermal comfort 
of the occupants as well as on the energy efficiency of the building. The presence of 
swimmers in the water is only considered (Limane et al., 2017) in Limane et al. study; they 
found that it deteriorates the ventilation of occupied areas and increase the extent of cooler 
and more humid spaces. To assess the thermal comfort (Koper et al., 2010), Koper et al. 
calculated, from Ansys-CFX simulations, the Predicted Mean Vote PMV, the Predicted 
Percentage of Dissatisfied PPD, the Draught Rate DR and the Air diffusion Performance 
Index ADPI. Abo Elazm and Shahata (Elazm et al., 2015; Koper et al., 2010) evaluated the 
evaporation rate of the water to determine the air exchange rate required to ensure good air 
quality. In their simulations with the Ansys-Fluent software, they used a specific humidity 
transfer equation, which is not coupled with the other conservative equations.  
As presented previously, only few studies considered the indoor swimming pool; none of 
them has yet done an in-depth study about IAQ and TCO particularly the effect of the 
weather conditions. Thus, in the present paper, 3D numerical simulations for two 24 hours 
periods representing two typical days of winter and summer using the free software 
OpenFOAM are carried out in order to achieve the following objectives: 
 Develop and validate a solver taking into account the mass and thermal transfer 
adapted to thermo-ventilation studies in order to obtain the different fields of the 
important physical parameters such as the velocity, temperature, and humidity. 
 Evaluate the thermal losses from the air of the swimming pool.  
 Evaluate the IAQ and the TCO inside the swimming pool. 
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 Conduct a parametric study to improve IAQ, TCO and energy efficiency of the 
studied indoor swimming pool. 
5.2 Pool description 
This study was conducted in the semi-Olympic pool of Bishop's University (Sherbrooke, 
Quebec, Canada) measuring 25 m wide, 34.5 m long, and 8 m high. The space consists of 
a large enclosure with complex geometry of roughly trapezoidal shape (Fig. 1). Compared 
to other large enclosed spaces such as hockey arenas or gymnasia it is characterized by a 
very humid environment, with the evaporation of the water and the phenomena of 
condensation, which influence the transfer of heat and the comfort of the occupants. 
Moreover, in the case under consideration the control of the air temperature in the pool is 
ensured exclusively by the HVAC (heating, ventilation and air conditioning) system; there 
is no auxiliary heating system.  
The enclosure consists of two major parts partially separated from each other: 
 The water basin area: covered by a false ceiling with 6 horizontal segments at different 
heights (Fig. 5.1b), dotted with 3 rows of air inlets on its inclined parts, each row with 
6 air inlets (1.05 m  0.19 m) introducing air at an angle of 30° from horizontal. The 
air outlets (1.20 m  0.6 m) are all located at the top of one horizontal segment at the 
opposite side (north side) to the three rows of air inlets. 
 The spectator stands: covered with a long false ceiling dotted with 6 air inlets (0.3 m 
 0.3 m) which introduce the air on three sides at an angle of 30° from the horizontal. 
It has two exterior walls partially subterranean (in contact with the external environment) 
located on the north and west sides. The east wall and half of the south wall are interior 
walls (in contact with other air-conditioned spaces at 20 °C) on the east and south sides. 
This detail is important for the energy efficiency of the swimming pool. The maximum 
temperature is located on the lighting which is provided by 32 identical units using 
fluorescent tubes with a heat power density of  lighting (LPD) of 2 W/m2 for each unit 
(according to the manufacturer). As a result, the difference between the maximum and 
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minimum temperatures in the pool is low compared to other facilities, which is also an 
important point for the modeling of the buoyancy of the air. The blown air through the air 
inlets and the occupant’s activity are the only causes of forced thermal convection. 
Elsewhere, and in particular near the external walls, natural convection is important 
creating a complicated flow field.  
 
Figure 5.1 : Pool dimensions and position of ventilation inlets/outlets:  
a) Cross-section showing position of spectator stands.  




Figure 5.2: 3D representation of swimming pool 
 
5.3 Numerical methodology 
In order to evaluate the IAQ, the TCO and the energy efficiency, 3D simulations for two 
24 hours periods representing two typical days of winter and summer were performed to 
obtain the various fields of velocity, temperature and humidity inside the indoor swimming 
pool. 
5.3.1  Simplifying assumptions 
The simulations carried out are based on the following assumptions: 
 The air is treated as a Newtonian fluid with constant properties except in the 
calculation of the gravity force appearing in the momentum equation (Boussinesq 
approximation).This enables natural convection problems to be dealt without having 
to solve for the complete compressible formulation with Navier-Stokes equations as 
in the study of (Liu et al., 2016). The corresponding expression for the density depends 
on the temperature and absolute humidity: 
(𝜌(𝑇, 𝑤) − 𝜌𝑟) ?⃗? = 𝜌𝑟 [𝛽𝑇(𝑇 − 𝑇𝑟) + 𝛽𝑀(𝑤 − 𝑤𝑟)] ?⃗?              (5-1) 
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 Its validity has been the subject of several studies (Bellache et al., 2005; Gray and 
Giorgini, 1976; Limane et al., 2015; Omri and Galanis, 2010; Shang and Wang, 1993) , 
which showed that it provides accurate results for small differences in temperature and 
vapor concentration. It should be noted that it has also been used to study flow with 
heat and/or mass transfer in large enclosed spaces (Gebhart, 1988; Ait-Hammou et al., 
2004; Laaroussi et al., 2009; Oulaid et al., 2010; Limane et al., 2017). 
 The turbulence of the flow is considered isotropic as in most studies of flows with heat 
transfer. Therefore, the k-ε Launder & Sharma model (first order RANS type), 
employed for low Reynolds numbers has been chosen for the present study. It presents 
improvements compared to the k-ε model due to additional terms and damping 
functions, which are active only near the solid walls, thus allowing solving for k and ε 
up to the viscous sub layer of the boundary layer (Launder and Sharma, 1974; Launder 
and Spalding, 1990). 
 Because the temperature range considered remains low, radiation exchanges between 
the walls are neglected as in most similar studies (Ciuman, Piotr et al., 2015; Koper et 
al., 2010; Li and Heiselberg, 2005). 
 . The humid air is treated as a mixture of two ideal gases (dry air and vapor) whose 
density is determined by the ideal gas law and pressure is the sum of the partial 
pressure of its components (Oulaid et al., 2010). 
 At the vapor-liquid interface, the two phases are in thermodynamic equilibrium and 
the phase change occurs under saturation conditions. So, the interface is considered 
saturated at the liquid water temperature. Several authors (Elazm et al., 2015b; Oulaid 
et al., 2010; Tsay et al., 1990; Yan and Soong, 1995) have adopted this hypothesis. 
 The phenomena specific to two phases environments (water - air) are neglected 
because the mass flow caused by the temperature gradient (Soret effect) and the heat 
flux caused by the mass gradient (Dufour effects) are small (Oulaid et al., 2010; Tsay 
and Yan, 1991). 
 The water surface is supposed to be flat and fixed (simulations consider a pool without 
swimmers). The no-slip boundary condition for the solution of the partial differential 
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equations implies that the air velocity at z = 0 is equal to 0 m/s (Ciuman, Piotr et al., 
2015; Koper et al., 2010; Li and Heiselberg, 2005). 
 The condensation of water vapor on the swimming pool walls is neglected too. 
(Ciuman, Piotr et al., 2015; Koper et al., 2010; Li and Heiselberg, 2005). 
5.3.2  Solver and governing equations 
The developed OpenFOAM solver (version 1.6) is based on the standard solver "buoyant 
Boussinesq Piso Foam" which treats heat transfer phenomena (www.openfoam.com) this 
standard solver is modified to add the mass transfer equation, age of air equation, comfort 
index equation, and also, to modify the expression of the Boussinesq approximation, to be 
a function of the temperature and the specific humidity. New boundary conditions classes 
have been developed taking into account the physical characteristics of the walls (Table 1) 
and the different correlations of convection coefficients (Table 2). 
The system of equations used by the developed solver comprises conservation of mass (Eq. 
5-2), conservation of momentum (Eq. 5-3), conservation of energy (Eq. 5-4) and 
conservation of species for the specific humidity (Eq. 5-5), which are respectively: 
𝛻 ∙ 𝑈 = 0                                                               (5-2) 
𝜕𝑈
𝜕𝑡




(𝜈𝑙 + 𝜈𝑡) 𝛻 ∙ 𝑈 ∙ 𝐼] =
                       −
𝛻𝑝
𝜌𝑟
−   [1 − 𝛽𝑇(𝑇 − 𝑇𝑟) − 𝛽𝑀(𝑤 − 𝑤𝑟)] ∙ 𝑔                  (5-3)   
𝜕𝑇
𝜕𝑡






)  𝛻𝑇] = 0                         (5-4)          
𝜕𝑤
𝜕𝑡






)  𝛻𝑤] = 0                        (5-5)          
These partial differential equations are coupled since the effective properties depend on the 
local values of the temperature and humidity. 
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To quantify the IAQ in studied the indoor swimming pool, the concept of “age of air” 
which expresses the speed of air exchanges at a given point, is used. A low age of air value 
means that the air is often renewed, implying a good air quality. A differential transport 
equation (Eq. 5-6) of a scalar τ, which represents the “age of air” (Li et al., 2003; Limane 
et al., 2015), is introduced in the developed solver. 
𝜕𝜏
𝜕𝑡
+ 𝛻 ∙ (𝑈 𝜏) − 𝛻 ∙ (
𝜈𝑙+𝜈𝑡
𝜎𝜏
 𝛻𝜏) = 1                                   (5-6)          
Equation (Eq. 5-6) is the transport equation of the variable τ. It is not coupled with the other 
system of equations (Eqs.5-1 to5-5). The first term represents the accumulation over time, 
the second term represents the transport of τ by advection, the third term represents the 
diffusion of τ, and the fourth is the source term. The diffusion coefficient of τ is the 
diffusion coefficient of the linear momentum, adjusted with the dimensionless number (στ). 
στ is the equivalent Prandtl number of τ; it is the ratio between the diffusion coefficients of 
the linear momentum and the air age. In the present simulations, στ =1 ( Limane et al., 
2015). 
To evaluate TCO in the studied indoor swimming pool, the index EDT (Effective Draft 
Temperature) (Li et al., 2003; Limane et al., 2015) is introduced in the developed solver. 
The index EDT, given by (Eq 5-7), takes into account the difference between the local 
temperature and the set point as well as the air velocity. 
𝐸𝐷𝑇 =  (𝑇 − 𝑇𝑐) − 8 ∙ (𝑈 − 0.15)                                  (5-7)          
Since the swimmers are wet and without clothing, (ASHRAE 2011) recommends an air 
temperature 2℃ higher than the water temperature in order to protect the swimmer's health 
when they leave the water. For the present case, the set-point temperature is 31℃. The EDT 
index represents the combination of the influence of the air temperature and its velocity on 
the occupant’s physiological response to the surrounding environmental conditions. 
Positive values of this parameter indicate a sensation of heat while negative values indicate 
a sensation of cold. Under the best conditions of thermal comfort, EDT should be between 
-1.7 and +1.1 (ASHRAE 2002). 
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Since the enclosure is very large and the blowing configuration is complex, the 
discretization scheme employed is “Upwind in first order”, to ensure the stability of 
computations.  
The developed solver solves the differential equations of the model by applying the finite 
volume method. It uses the resolution algorithm "PISO". The time step was chosen so that 
the Courant number is less than 1 to achieve temporal accuracy and numerical stability. 
5.3.3  Initial and boundary conditions 
The boundary conditions of the swimming pool are as follows: 
 The boundary conditions of the inlet sections are of Dirichlet type. The air is blown 
with a velocity U0 = 3.5 m/s at an angle of 30
o from the horizontal, a temperature T0 = 
35 °C and a specific humidity of w0 = 0.01046 kgwater/kgair, which corresponds to a 
relative humidity Φ0 = 45 %. The turbulent intensity is I0 = 3.95 % for inlet section in 
basin space and I0 = 4.48 % for inlet section in stand space. The age of air is τ0  = 0. 
 
 The boundary conditions at the water surface are of Dirichlet type. The temperature is 
29 C (the water in the basin is conditioned by a heating system) and specific humidity 
is 0.0117 kgwater/kgair, which corresponds to a relative humidity of 100%. The vapor-
liquid interface is assumed in the thermodynamic equilibrium and the phase change 
occurs under saturation conditions (relative humidity of 100%). 
 
 The boundary conditions on all the other interior surfaces of the envelope are of 










                                                     (5-8)          
Taking into account the evolution of outside temperature (Tout), and the composition of 
the walls (Table 5.1).  
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Doors -- -- 0.62 
Windows Plexiglas (acrylic) 0.006 0.03 
 
False ceiling 




Wood fiber panel 0.025 0.66 
Fiberglass panel 0.050 1.12 
Crushed stone 0.025 0.063 
Buried walls 
( exterior wall) 
Ground 3 3 
Concrete block 0.152 0.75 
Insulating wool 0.1 2.64 
Concrete, dense 0.35 0.35 
Walls exposed to the 
outside 
Insulating brick 0.1 0.67 
Air 0.025 0.15 
Insulating wool 0.1 2.64 
Concrete block 0.203 1 
Mortar 0.015 0.01 
 
Ground 
Ground 9 9 
Concrete, dense 0.55 0.55 
 
Stand compartment 










The outside convection coefficients consider forced convection for exterior walls and 
natural convection for interior walls  (Table 5.2) (Alamdari & Hammond, 1983; Beausoleil-
Morrison, 2000; Loveday & Taki, 1996). The humidity flux and age of air are zero 
(∂w/∂xi=0 ; ∂τ/∂xi=0) [4, 42].  
The lights are treated as a warm surface supplying to the air a uniform heat flux estimated 
to be 2 W/m2.  





Thermal convection coefficient 





Windward 18.6 (0.25 𝑈𝑤 )
0.605 


























































The initial values of the different parameters were obtained from stationary simulations 
carried out previously in Limane et al. (Limane et al., 2017). 
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5.3.4  Geometry and mesh 
The irregular geometry of the calculation domain is generated in STL files format that 
describe an object by its surface Figure 5.2, defined by a series of triangles. Each triangle 
is defined by the Cartesian coordinates (x, y, z) of its three vertices sequenced in 
anticlockwise direction. The vertex of a triangle must not be on the edge of another triangle. 
Figure 5.3 illustrates the precision with which this approach reproduces reality. 
 
Figure 5.3 : Comparison of the real geometry (on the left) and the simulated one (on the 
right): a) south-east side; b) north-east side. 
The existing OpenFOAM mesh tools is used to generate a structured mesh with the 
minimum possible number of cells. The structured mesh ensures the stability of 
computation and the small number of cells reduces the computation time. In this study: 
 "BlockMesh" is used to divide the entire calculation domain in regular hexahedron 
(NxNyNz = 140  100  32). 
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 "HexaSnappyMesh" is used to adapt the mesh to the edges of the envelope and to 
refine it in the boundary layers (Fig. 5.4). After this step, the final number of cells 
used to discretize the calculation domain is 7640144. 
 
Figure 5.4: Pool mesh: a) section along the x-axis; b) section along y-axis. 
5.4  Experimental measurements 
To validate the developed numerical model, three air properties (temperature, relative 
humidity and velocity) were measured simultaneously over a significant part of the 
considered indoor swimming pool with instruments installed in a mobile forklift (2.10 m 




Figure 5.5: Components of experimental apparatus. 
The temperature is measured using twenty chromel-alumel thermocouples positioned on a 
vertical PVC bar at equal intervals of 15 cm (The choice of the 15 cm pitch between the 
thermocouples corresponds to the mesh size of the numerical simulation). These 
thermocouples, whose error is 1.5%, were calibrated using ice. The relative humidity of 
the air is measured using two sensors (model: vaisala HMT 120, range between 0 and 100% 
with an accuracy of 3%) placed at each side of the PVC bar. Finally, two ultrasonic sensors 
(model: Young 81000, range between 0 and 40 m/s with a resolution of 0.01 m/s and a 
threshold of 0.01 m/s) were used to measure the air velocity. All these instruments were 
installed in a horizontal metal bar (length of 2.75 m) to perform measurements above the 
water surface. The maximum height reached by the experimental set-up is 3.5 m.  
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The forklift was used to scan a large part of the building. Measurements were recorded 
along four lines (55 measurement points) around and over the water (Fig 5. 6). The 
horizontal distance between two successive points of measurement varied between 3 and 5 
m. At each of the 55 points, measurements of the velocity magnitude and the relative 
humidity were recorded at two different heights (0.2 m and 3.25 m from the floor) while 
measurements of the air temperature were recorded at twenty different heights. 
 
Figure 5.6 Cartography of measurements 
Other auxiliary instruments have been used such as the portable hot-wire anemometer to 
measure the velocity and temperature of air at inlet section, and an infrared thermometer 
gun (model: Fluke) to measure the temperature at different interior surface points. 
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The measurements were recorded on July 13, 2012 between 12:30 pm and 2:30 pm. At 
each measurement point, only the mean values (over 10 seconds) are considered for the 
analysis. The envelope was sealed and all the doors and windows of the building were 
closed during the measurements. During this time, climate conditions were stable, the 
external temperature increased only by 0.4°C and the wind velocity remained essentially 
constant. The value measured at 12:30 pm (at the beginning) is compared to that obtained 
in the same point at 2:30 pm (at the end) and the difference is found negligible. This allows 
us to assimilate that all measurements have been taken at the same moment.  
The corresponding outside pressure, temperature, relative humidity and wind velocity 
recorded by the weather network were 99.1 kPa, 30.8°C, 32% and 4 m/s respectively. 
5.5  Results and discussion 
This section presents and analyzes the results of the numerical simulations. For the 
comprehension of the results, it must be noted that the origin of the Cartesian axes is at the 
lower left corner of the water basin area (Fig. 5.1a) against the wall behind the diving board 
(Fig. 5.1b). 
5.5.1  Confrontation with experimental measurements 
Figure 5.7 shows the velocity profiles along the width of the building (y-axis) for three 
different positions along its length (x-axis) and two different heights (z-axis). The 
measured values at the lower height (z = 0.2 m) are always smaller than the corresponding 
ones at z = 3.25 m. At z = 0.2 m, 12 of the 15 measured values are smaller than 0.1 m/s 
while at z = 3.25 m, 9 of the 15 measured values are greater than 0.1 m/s. These differences 
are due to the deceleration caused by the proximity of the floor.  
The velocities predicted by CFD are almost always the lowest and are in reasonably good 




Figure 5.7: Velocity profiles: a) z=0.2 m; b) z=3.25 m 
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The statistical analysis performed using the RMSE (Root Mean Square Error) estimator 
indicates the good agreement between the experimental measurements and the calculated 
values (Table 5.3), whose values are of the same order of magnitude as the instrument error. 
The CFD results are deemed satisfactory, even if, the values indicated by CV (Coefficient 
of Variation of the RMSE) (Table 5.3) appear more or less large, it was due to the order of 
magnitude of the velocity which is extremely low. 
Table 5-3 : RMSE and CV velocity  
 z = 0.2 m z = 3.25 m 
 RMSE [m/s] CV [-] RMSE [m/s] CV [-] 
x = 0.15 m 0.0350 1.0110 0.1581 0.8907 
x = 4 m 0.1298 0.9121 0.1234 0.7690 
x = 34 m 0.0426 1.0718 0.0849 0.6536 
On the other hand, since the experimental measurement is an intrusive method and the 
experimental device influences the flow structure. It should be pointed out that both the 
measured and calculated maximum velocities are everywhere lower than the 0.5 m/s 
comfort threshold recommended by (ASHRAE 2011). 
Figure 5.8 shows analogous profiles for the relative humidity. The values predicted are 
quite close and in good agreement with the measured values except at x = 4 m and z = 0.2 
m where the measured values are significantly higher. As shown in the Table 5.4 which 
represents the RMSE and CV values for relative humidity. This difference is due to the 
presence of large puddles of water on the floor adjacent to the basin (walking ways) which 
were not included in the model. Recall that, the floor temperature is 3°C higher than the 
water temperature, which favors more evaporation of water from puddles.  
Table 5-4 : RMSE and CV relative humidity 
 z = 0.2 m z = 3.25 m 
 RMSE [%] CV [-] RMSE [%] CV [-] 
x = 0.15 m 4.8342 0.0803 4.3137 0.0819 
x = 4 m 13.6054 0.1893 1.0273 0.0189 




Figure 5.8: Relative humidity profiles: a) z=0.2 m; b) z=3.25 m. 
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These measured and calculated results indicate that the relative humidity is essentially 
uniform in the x and y directions, but decreases as the vertical distance, z, from the water 
basin increases. The independence of the relative humidity from x and y is due to the small 
width of the walkways surrounding the basin. It should be noted that both the measured 
and calculated values of the relative humidity are sometimes higher than the recommended 
range, which is 50% to 60% (ASHRAE 2011). 
Analogous profiles for the air temperature are presented in Fig. 5.9. The values calculated 
by CFD are essentially uniform and in particular show no stratification. At z = 0.45 m, all 
the calculated temperatures are slightly higher than the measured ones, especially at x = 4 
m and z = 0.2 m where large puddles of water are present on the floor. As shown in Table 
5.5 which represents the RMSE values of the temperature at z = 2.55 m, the measured 
temperatures increase slightly with the height while the calculated values underestimate 
this effect.  
Table 5-5 : RMSE and CV relative humidity 
 z = 0.45 m z = 2.55 m 
 RMSE [°C] CV [-] RMSE [°C] CV [-] 
x = 0.15 m 0.8358 0.0253 1.2905 0.0363 
x = 4 m 1.7538 0.0545 0.8482 0.0241 
x = 34 m 0.5212 0.0161 1.0992 0.0320 
The uniformity of the predicted temperatures is attributed to the relative coarseness of the 
mesh, and to the fact that air leaks and the opening of doors during the day, which refresh 
the air in the pool, are not taken into account in the numerical simulation. Consequently, 
the air temperature gradient along the z-axis increases. On the other hand, the low CV 
values given in Table 5.5, making the results predicted by simulation acceptable. It is noted 
that all the measured and calculated temperatures are between 32 and 36 °C, which is 3 to 
7 °C above the water temperature. These values are too high since according to (ASHRAE 
2011) the air temperature in indoor swimming pools should be maintained 1 to 2 °C above 
the water temperature. Therefore, substantial energy savings can be realized in this facility 




Figure 5.9 Temperature profiles: a) z=0.45 m; b) z=2.55 m. 
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The comparison between experimental measurements and CFD predictions are generally 
in good agreement. Based on the comparisons in Figs. 5.7, 5.8 and 5.9, it was concluded 
that, the numerical model is satisfactory, especially since this comparison was carried out 
in the space furthest from the sources of the air jets by the input sections whose parameters 
are known. 
5.5.2  Statistical analysis of transient simulations 
Two simulations are carried out for two periods of 24 hours. The evolution of outside 
temperature is shown in Fig. 5.10, where the 24 hours of the summer are between 10:00 
am on July 13, 2012 and 10:00 am on July 14, 2012, and the 24 hours of the winter are 
between 10:00 am on January 15, 2012 and 10:00 am on January 16, 2012.  
 














Figure 5.11: Evolution of the mean of the parameters: Age of air, Temperature and Specific 











Figure 5.12: Evolution of the standard deviation of the parameters: Age of the air, 




The corresponding calculated evolutions of the average and the standard deviation 
(weighted by the volume of the meshes) for the age of air, temperature and specific 
humidity are shown in (Fig. 5.11) and (Fig. 5.12) respectively. They are calculated for two 
living spaces of the pool, the area around the water basin with a height of 3m from the 
ground, and the spectator stands.  
These Figures show that, the average and the standard deviation are stable during each of 
the two 24 hours periods. This means that the daily climate changes do not affect the pool 
internal atmosphere, even though the outside temperature varies within a range of 15°C. 
However, there are small differences of the averages and standard deviations between the 
winter and summer seasons.  
This can be explained by the excellent thermal insulation of the swimming pool, despite 
the fact that the temperature difference between seasons is 50°C. Note that, these 
simulations do not take into account the effect of the thermal capacity of the pool envelope, 
which will have the role of thermal capacitor capable of smoothing the indoor temperature 
variations, caused by daily climatic changes. Which will make the results even more stable. 
Due to the pool configuration, which favors  air stratification due to buoyancy and impedes 
air recirculation necessary for the air renewal the average values as well as the standard 
deviations of the different parameters are higher in winter than in summer. Since the 
warmest surfaces are located at the top of the pool (lights), and the coldest surfaces are 
located at the bottom of the pool (pond water) these phenomena are accentuated in winter. 
It is worthwhile noting that, the mean air age in the stands is less than that of the basin 
space, whereas its standard deviation in the stands is higher than that of the basin space. 
This seems logical, because the stands have their own ventilation and are closer to the 
blowing vents. Therefore, air renewal is more effective in the stands and the corresponding 
air quality is better than around the water basin.  
It can be seen that the average temperature differs by about 0.5 °C between seasons. It is 
little and proves that the pool is well insulated thermally. Moreover, the temperature 
uniformity is confirmed by the low values of the standard deviations. The average 
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temperature in the stands is higher than the average temperature of the pool area, since the 
latter includes the main source of cooling which is the water of the basin. 
Concerning the specific humidity, there is a significant difference between the stand space 
and the water basin space. This is the result of the distance of the stands from the source of 
the specific humidity, which is the water surface, as well as the good renewal of air at the 
level of the stands as confirmed by values of the air age. The standard deviation of the 
specific humidity is greater in the basin than in the stands due to the gradient of the specific 
humidity, which is high at the level of the water surface. 
In these simulations, only the effect of the variation of climatic conditions (without the 
effect of the swimmers) was taken into account. Thus, the analysis showed the effect of the 
daily and seasonal climate changes. 
5.5.3  Evaluation of thermal losses 
The thermal insulation of the indoor swimming pool was evaluated during the peak of the 
external climatic conditions, which corresponds: 
 For the summer day, the peak is at 2 PM, when the outside temperature is 30.8°C. 
 For the winter day, the peak is at 6 AM, when the outside temperature is -26.4°C. 
As can be seen from Table 5-6 reporting the thermal flux (positive values indicate heat 
gains) through the various constituents of the swimming pool envelope, this pool has a 
good thermal insulation, for the following reasons: 
 The swimming pool is part of a complex gymnasium where the air temperature is 
conditioned throughout the year, and with which it shares the wall located at east and 
the half wall located at south of the pool. 
 The west and north walls of the swimming pool which are exposed to external climatic 
conditions are half buried underground. 
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 The swimming pool does not have direct access to the outside environment. The doors 
and windows, which constitute the weak point of the thermal insulation, are exposed 
to other closed spaces. 
Table 5-6 : Distribution of thermal losses according to the configuration of the pool 
envelope. 















-883.35 -19.63 -738.00 -16.76 
False ceiling -102.30 -0.41 -890.00 -3.56 
Air-water 
interface 
-4428.87 -11.81 -3851.70 -10.27 
Lighting +200.00 +2.00 +200.00 +2.00 
Buried walls -37.54 -0.19 -297.33 -1.49 
Walls exposed to 
the outside 
-267.53 -1.07 -2175.00 -8.70 
Ground -17.66 -0.13 -122.22 -0.92 
Stand 
compartment 
-728.33 -7.13 -421.00 -4.12 
Indoor walls -2544.48 -8.48 -1674.00 -5.58 
Balance -8810.06 - -9969.26 - 
 
It is noted that the pool walls are practically adiabatic in summer, due to the balance of the 
temperature between the inside and the outside air. In winter, there is a significant increase 
in thermal losses, only at the level of the walls exposed directly to the external environment. 
On the other hand, the closure of thermal balances in summer and winter is due to the water 
in the basin, which constitutes the essential heat sink. The difference of temperature and 
the direct contact of the water with the air of the swimming pool are the causes of the 
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important thermal losses. However, it should be mentioned that the simulation does not 
take into account thermal losses caused by infiltrations, air leaks and sudden changes of air 
caused by the random opening of the doors. 
The thermal losses caused by the water of the basin are higher in summer than in winter. 
This is explained by the fact that the air temperature and velocity near the water surface is 
superior in summer than in winter (Fig. 5.13 and Fig. 5.14; Fig. 5.15 and Fig. 5.16), which 
increases the thermal exchange by convection. This shows the influence of external 
climatic conditions on the flow structure despite the good thermal insulation of the 
swimming pool.  
On the other hand, the thermal gain of the water relativizes the thermal losses of the air. 
However, this gain is insignificant given the quantity of water in the basin (800 000 kg). 
Moreover, this small gain does not even compensate the thermal losses of the pipes and the 
water treatment system. 
 
Figure 5.13: Temperature fields with isotherms at y=11.18 m:  
a) summer; b) winter. 
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Figures 5.13 and 5.14illustratethe corresponding temperature distributions. The isotherms 
in the lengthwise section (Fig. 5.13) show that, the warm ventilation air is directed towards 
the diving board in summer, and hugs the false ceiling in winter. It is also observed that the 
lower right corner of this cross section is poorly ventilated and, as a result, is cooler than 
the incoming air. 
 The extent of the “cool” region is smaller in summer. However, even in this “cool” region, 
the temperature exceeds the (ASHRAE 2011) comfort threshold due to the high settings of 
the water and ventilation air temperatures.  
 
Figure 5.14: Temperature fields with isotherms at x= 18.8 m:  
a) summer; b) winter 
 
The isotherms in Fig. 5.14 show the existence of stratification: the air in contact with the 
water surface is the coolest and the one near the light sources is the warmest. It also shows 
that the air in the upper right corner of this cross section is slightly cooler in winter since 
at this position the envelope is exposed to the external conditions. Overall, however, the 
temperature distributions are quite similar.  
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In the spectator stands, the temperature is essentially independent of the outdoor conditions 
for the reasons given earlier. It increases from approximately 33°C in the lowest row to 
approximately 35°C in the highest one. Again, these temperatures are too high and offer 
significant potential energy savings. 
5.5.4  Assessment of IAQ and TCO 
The IAQ and TCO in the indoor swimming pool is evaluated during the peak of the outdoor 
climatic conditions mentioned above. Figure 5.15 and Fig. 5.16 represent the age of airfield 
sand the velocity vectors at two different cross-sections of the pool. In all cases, the lowest 
values of age of air occur at the ventilation inlets, which are far above the floor.  
The velocity vectors in these figures indicate the existence of several recirculation zones 
(vortices). In the length-wise direction (Fig. 5.15), the largest vortex is an anti-clockwise 
one situated approximately halfway between the diving board and the right wall. In the 
other direction (Fig. 5.16), an important clock-wise vortex is observed over the left half of 
the basin.  
The age of airfield, indicates that the east side and in particular the south side of the pool 
is poorly ventilated, especially in winter. These are regions, which the ventilation air jet 




Figure 5.15: Age air fields and the velocity vectors at y= 11.18 m:  




Figure 5.16: Age of air fields and the velocity vectors at x = 18.8 m: 
a) summer; b) winter. 
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It can be noted that, the configuration of the swimming pool promotes the stratification of 
air by the Archimedes’ buoyancy.  In addition, reduces the air recirculation since the 
surfaces with the hottest temperatures are located at the top of the pool (the lighting 
surfaces), and the surface with the coldest temperature is located at the bottom of the pool 
(water). Therefore, it does not favor the renewal of air in areas not reached directly by the 
ventilation jet. This observation has important implications for the air quality and thermal 
comfort in these regions. Concerning the rest of the pool area including the stands, the 
values of the age air are homogeneous. This testifies to the good air renewal and therefore 
the good air quality. 
In Fig. 5.17 and Fig.5.18, which show the different zones of comfort and discomfort 
indicated by the EDT index, the discomfort predominates almost everywhere 
independently of time, except in the zones of the blowing vents providing the sensation of 
cold by the strong thermal convection. The only small zones where there is a feeling of 
comfort are the far field of the air jet in each blowing vent. It is not important to have 




Figure 5.17: Different zones of comfort and discomfort according to the EDT index at y = 
11.18 m: a) summer; b) winter 
 
 
Figure 5.18: Different zones of comfort and discomfort according to the EDT index at x = 
18.8 m: a) summer; b) winter 
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It is also noted that the main difference between summer and winter is the change in the 
inclination of the air jets, due to the existence in summer of a second large clockwise 
recirculation zone situated above the diving board. This area contains the warmest air in 
summer, which is wedged in the highest place of the pool by the buoyancy effect. Under 
these conditions, the ventilation air passes below this vortex on its way towards the outlets, 
which are situated on the ceiling, left of the diving board.  
In winter, this vortex is for all practical purposes non-existent and the ventilation air on its 
way to the outlets remains close to the false ceiling. Thus, the fresh ventilation air reaches 
the lower part of the diving board more in summer than in winter. This shows the 
importance of the natural convection effect on the flow structure in this swimming pool. 
The relative humidity distribution (Fig. 5.19 and Fig. 5.20) is opposite to that of the 
temperature (Fig. 5.13 and Fig. 5.14).  
The humidity gradient is high above the water surface, which is the source of humidity in 
the pool. The air in this region, which corresponds to the relatively cold area located at the 
west side of the pool underneath the lowest row of air inlets (Fig. 5.13), is very high, 
exceeding 60%, which is the limit of comfort according to (ASHRAE 2011). This high 
humidity is then transported everywhere by the clock-wise air movement shown in Fig. 
5.14. 
In the spectator stands, the specific humidity is essentially uniform (Fig. 5.20) and 
independent of the outdoor temperature due to the efficient air circulation (Fig. 5.16), 
which is always supplied at the same conditions. As a result, the relative humidity at the 





Figure 5.19: Relative humidity fields with iso-contours at y =11.18 m:  
a) summer; b) winter. 
 
Figure 5.20: Relative humidity fields with iso-contours at x =18.8 m:  
a) summer; b) winter. 
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5.5.5  Improvement of indoor air quality and thermal comfort of 
occupants 
Taking into account the previous findings, the parameters affecting the air jet in the 
blowing vents are varied to improve both thermal comfort and air quality in basin space of 
the pool as follows: 
 The blown air velocity is increased to U0 = 4.5 m/s for all the inlet vents; the blowing 
angle is increased to 60o with the horizontal in the lowest row of vents and to 45o for 
all the other rows. 
 The temperature of the blown air is lowered by 4 °C, to T0 = 31°C, and the relative 
humidity by 5%, to 40% which correspond to the absolute humidity of w0 = 0.0066 
kgwater/kgair. 
 The temperature of the water basin is lowered by 1°C to 28°C. Therefore, the absolute   
humidity, which corresponds to 100% relative humidity becomes 0.0115 kgwater/kgair. 
Figures 5.21 and 5.22 show the new age of airfields with the velocity vectors at two 
different cross-sections of the pool.  
The air distribution inside the pool has improved significantly. The average air age has 
changed: 
 from (τave = 517 s) to (τave = 392 s) in summer and from (τave = 586 s) to (τave =428 s) 
in winter in the water basin space. 
 from (τave = 479 s) to (τave = 382 s) in summer and from (τave =523 s) to (τave =401 s) 
in winter in the spectator stands. 
 Furthermore, the age of air values have become more homogeneous. The standard 
deviation of the age of air has decreased: 
  from (τsd = 75.49 s) to (τsd = 67.76 s) in summer and from (τsd = 88.82 s) to (τsd = 
79.49 s) in winter in the basin space 
  from (τsd = 82.38 s) to (τsd = 67.84 s) in summer and (τsd = 102.21 s) to (τsd = 79.84 s) 




Figure 5.21: Age of air fields with the velocity vectors after optimization at y = 11.18 m : 
a) summer; b) winter. 
 
 
Figure 5.22: Age of air fields with the velocity vectors after optimization at x = 18.8 m : 
a) summer; b) winter. 
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The south side zone that previously was poorly ventilated is now better supplied with fresh 
air. This is due to the change in the flow structure caused by both the changes in blowing 
velocities and by the lowering of the blowing temperature, which reduced the stratification 
of the air inside the pool, as well as the difference between the seasons (summer and 
winter). 
As can be seen from Fig.5.23 and Fig. 5.24, most of the pool's living space provides a good 
sense of comfort regardless of the weather, especially in the stands. The few areas of 
discomfort in the living space provide a sensation of heat and are located away from the 
water surface. With occupant activity, the optimum comfort zone will extend over the area 
that gives the feeling of warmth. On the other hand, the living space does not have a zone 
of discomfort causing a sensation of cold, which is necessary to safeguard the health of 
swimmers. Note that EDT in this case has been calculated for the set-point temperature of 
30℃. 
  
Figure 5.23: Different zones of comfort and discomfort according to the EDT index after 




Figure 5.24: Different zones of comfort and discomfort according to the EDT index after 
optimization at x = 18.8 m: a) summer; b) winter 
 Figures 5.25 and 5.26 show the improved relative humidity fields. It can be seen that the 
relative humidity is essentially uniform in the x and y directions, but decreases as the 
vertical position z increases, regardless of the season (summer or winter). The area on the 
south side which was poorly ventilated and very loaded with humidity, improved 
considerably. It should be noted that the values of the relative humidity are good and are 
in the recommended range, which is 50% to 60% (ASHRAE 2011). 
Furthermore, reducing the temperature gap between the air and the water not only improved 
the TCO, but also increased the already good energy efficiency of the pool, despite the 
significant increase of the blown airflow. In fact, the thermal losses have become (ṁ Cp 
ΔT0= 5809.74 W) in summer which corresponds to a decrease of (34%), and (ṁ Cp ΔT0= 
7467.49 W) in winter, which corresponds to a decrease of (25%). 
These simulations revealed that the proposed suggestions are sufficient and satisfactory. 
Moreover, they are easy to apply, since they do not require modifications of the pool 




Figure 5.25: Relative humidity fields with iso-contours after optimization at y =11.18 m: 
a) summer; b) winter.  
 
 
Figure 5.26: Relative humidity fields with iso-contours after optimization at x =18.8 m: 




3D turbulent simulations were performed on an indoor semi-Olympic swimming pool via 
a solver developed on the OpenFOAM software adapted to the HVAC domain. For two 24 
hours periods representing two typical days of winter and summer. The first important 
conclusion of this work concerns the developed solver, which is capable of predicting the 
fields of velocity, temperature and humidity, as well as quantifying the internal air quality 
(IAQ) and the thermal comfort of occupants (TCO) by respectively the age of the air and 
the comfort index EDT. The numerical results are generally in good agreement with the 
experimental measurements. The differences between numerical predictions and measured 
values are caused mainly by conditions not included in the model (e.g. pools of water on 
the walkways around the pool). 
Additionally, the statistical analysis of the transient predictions for typical summer and 
winter days shows that the daily climate changes have almost no effect on the internal 
swimming pool environment. This is due to the good thermal insulation of the building 
envelope. 
Furthermore, the results obtained for the age of air show a relatively poor ventilated zone 
in the living areas, due mainly to the fact that, the jet of blown air does not reach them. On 
the other hand, the EDT index indicates that the discomfort caused by the sensation of heat 
predominates in the swimming pool both in summer and in winter. To improve the 
atmosphere inside the studied indoor swimming pool, the parameters affecting the blown 
air were varied in order to modify the flow structure while keeping intact the swimming 
pool architecture. The proposed changes have significantly improved the IAQ (by lowering 
and homogenizing the age of air values) and the TCO especially in the habitable spaces of 
the swimming pool).Furthermore, the thermal losses are considerably lower because the 
temperature difference between the air in the pool and the water in the pool has 
substantially decreased. This proves that the basic air-blowing configuration of the pool 
was good. The original poor conditions were due to the choice of blowing parameters.
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CHAPITRE 6. Conclusion générale 
La motivation du sujet de cette thèse est née d’un besoin d’une meilleure compréhension 
des mécanismes de transfert de chaleur et de masse et des phénomènes influant dans les 
GEF très spécifiques comme la piscine, pour pouvoir améliorer le confort thermique des 
occupant (CTO), la qualité de l’air intérieur (QAI) ainsi que l’efficacité énergétique du 
bâtiment.  
Pour atteindre les objectifs fixés, nous avons divisé le présent travail en deux parties 
essentielles, dont la première est l’expérimentale, qui consiste en une campagne de mesures 
de vitesse, de température et d’humidité relative réalisée au sein de la piscine intérieure de 
l’Université Bishop’s (Sherbrooke, Qc, Canada). Ces mesures nous ont permis de 
constituer une base de données de référence pour la validation des simulations numériques. 
Pour cela un dispositif expérimental a été spécifiquement conçu et utilisé au sein de 
l’université Bishop’s avec une cartographie préalablement établie, qui représente les 
différents points de mesure bien définis. 
La deuxième partie qui fait l’objet du sujet est consacrée à l’étude numérique de la thermo-
aéraulique de la piscine en l’occurrence, par CFD à l’aide du logiciel libre OpenFOAM. 
Notre démarche pour cette partie peut être décomposée en plusieurs étapes successives. La 
première étape consistait à appréhender et vérifier les capacités du code OpenFOAM utilisé 
dans notre étude. Nous avons donc effectué une modélisation de l’écoulement d’air dans 
une cavité rectangulaire chauffée (géométrie simple) pour laquelle nous disposons d’un 
nombre important de mesures expérimentales dans la littérature. Pour ce faire, dans un 
premier temps, nous avons effectué plusieurs simulations numériques en utilisant trois 
modèles de turbulence type RANS avec quatre solveurs standards d’OpenFOAM incluant 
l'effet de flottabilité. En comparaison avec ces données expérimentales de références, les 
résultats obtenus sont satisfaisants. La concordance étant bonne, nous a conduits à conclure 
que, le code OpenFOAM pourrait bien être adapté pour les simulations HVAC (heating, 
ventilation and air-conditioning). Dans un deuxième temps une étude paramétrique a été 
effectuée dans le but d’évaluer les effets des trois paramètres (le flux de chaleur sur le 
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plancher, la hauteur de la section d'entrée et la vitesse d'entrée) sur la structure de 
l’écoulement ainsi que le champ de température. En troisième temps, nous avons évalué le 
CTO à l’aide de deux indices de confort thermique EDT et PD et la QAI à travers l’âge de 
l’air sur cinq configurations différentes de soufflage d’air d’un même débit. Il s’est avéré 
qu'un compromis dans le choix des paramètres d'entrée de vitesse et d'entrée de section est 
nécessaire pour avoir à la fois un CTO et une QAI acceptables. 
Dans la seconde étape, nous avons accompli plusieurs simulations tridimensionnelles par 
CFD du flux d'air avec transfert de chaleur et de masse dans une piscine intérieure de 
géométrie complexe, réalisées à l'aide du logiciel OpenFOAM. Compte tenu du nombre de 
mailles qui constitue le maillage et du temps de simulation, ces simulations ont été réalisées 
à distance à travers un calcul parallèle, en utilisant le supercalculateur Mammouth de 
l'Université de Sherbrooke. Tout d’abord, nous avons testé plusieurs modèles de turbulence 
de type RANS. Les résultats se sont avérés acceptables, malgré certaines différences avec 
les mesures expérimentales qui ne sont pas assez importantes pour rejeter les résultats 
obtenus par un modèle en particulier. Cependant, le modèle k-ε Launder & Sharma est le 
plus satisfaisant. Les différences entre les prévisions numériques et les valeurs mesurées 
s’expliquent par la résolution assez grossière du maillage ainsi que par des conditions non 
considérées par la simulation, telles que les flaques d'eau sur les allées autour du bassin 
d’eau. Par la suite, une analyse des différents champs prédits pour des conditions 
climatiques typiques d'hiver et d'été a été effectuée. L’influence des conditions climatiques 
sur la structure de l’écoulement a été mise en évidence. Cependant, les distributions de la 
température et de l'humidité spécifique sont assez indépendantes des conditions 
climatiques, particulièrement au niveau des gradins des spectateurs. En outre, l’effet des 
nageurs sur l'atmosphère interne de la piscine a été évalué. Il s’est traduit par une 
détérioration des conditions qui règnent dans la zone habitable près du bassin d’eau. Cette 
détérioration se manifeste par une baisse sensible de la température et une augmentation 
significative du taux d’humidité dans l’air. Cependant, il homogénéise la température et 
l'humidité spécifique dans ce même espace. 
Dans la troisième étape, les simulations ont été effectuées en régime transitoire. L’analyse 
statistique des prévisions transitoires pour les jours typiques d'été et d'hiver a montré que 
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les changements climatiques quotidiens n'ont pratiquement aucun effet sur l'environnement 
de la piscine interne. Ceci est dû à la bonne isolation thermique de l'enveloppe du bâtiment, 
vérifié par un bilan détaillé des pertes thermiques que subit la piscine. D’ailleurs il s’est 
avéré que l’eau du bassin est la principale source des pertes thermiques. Par la suite, nous 
avons quantifié la QAI par l’intermédiaire de l'âge de l'air ainsi que le TCO à l’aide de 
l'indice de confort EDT. Les résultats obtenus pour l'âge de l'air montrent une zone ventilée 
relativement pauvre dans les espaces habitables due principalement au fait que le jet d'air 
soufflé ne les atteint pas directement. D'autre part, l'indice EDT indique que l'inconfort 
causé par la sensation de chaleur prédomine dans la piscine, tant en été qu'en hiver.  
Pour améliorer l'atmosphère intérieure, les paramètres affectant l'air soufflé ont été changés 
afin de modifier la structure de l’écoulement ainsi la distribution des différents champs 
(température, humidité) tout en conservant intacte l'architecture de la piscine. Les 
changements proposés ont considérablement amélioré la QAI (en abaissant et 
homogénéisant l'âge des valeurs de l'air) et le TCO surtout dans les espaces habitables de 
la piscine). En outre, les pertes thermiques sont considérablement plus basses parce que la 
différence de température entre l'air au-dessus du bassin et l'eau dans le bassin a 
sensiblement diminué. Cela prouve que la configuration de soufflage d'air de base de la 
piscine était bonne. Les mauvaises conditions d'origine étaient dues au choix des 
paramètres de soufflage. 
Dans cette étude, il a été démontré qu'il est possible de modéliser l’écoulement d'air 
tridimensionnel avec transfert de chaleur et de masse en utilisant le logiciel libre 
OpenFOAM. Ainsi, les études CFD des conditions dans les grands espaces fermés avec 
HVAC peuvent être effectuées à moindre coût. 
Comme perspectives nous pourrions proposer d’approfondir l’étude de l’effet des nageurs 
sur l’environnement interne de la piscine, en ne considérant plus la surface de l’eau comme 
étant une surface plane avec une vitesse régulière, mais comme une surface évolutive. Ce 




Aussi, afin de comprendre l’effet du rayonnement thermique sur l’environnement interne 
et surtout sur le confort thermique des occupants, appliquer le même type d’étude sur 
d’autres piscines dont les caractéristiques sont différentes du cas étudié, comme celles 
possédant des faces vitrées exposées à l’ensoleillement ou ne partageant pas leurs 
enveloppes avec d’autres espaces fermés.
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